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No Brasil, o consumo de energia no setor residencial é liderado pelo 
segmento de refrigeração e condicionamento de ar, com uma participação 
percentual da ordem de 50%, o que corresponde a aproximadamente 10% 
de toda eletricidade produzida no país. Tal valor se deve tanto ao grande 
número de produtos no mercado como ao seu baixo desempenho termo-
dinâmico.  
Em um sistema de refrigeração por compressão mecânica de vapor, 
largamente utilizado na refrigeração doméstica, o ponto de operação do 
sistema depende da interação entre seus componentes. As pressões de 
condensação e evaporação afetam diretamente a capacidade do compressor 
e vazão mássica fornecida pelo tubo capilar e vice-versa. Já a carga de refri-
gerante afeta tanto a pressão de condensação como a de evaporação, atra-
vés do excesso ou da falta de fluido nos trocadores de calor. Diferentes 
autores mostraram que o coeficiente de desempenho de um refrigerador 
doméstico pode ser melhorado pela simples escolha do tubo capilar e da 
carga de refrigerante. Porém, há escassez de trabalhos na literatura com 
foco no efeito simultâneo de tais parâmetros.  
Neste trabalho desenvolveu-se um procedimento experimental que 
permite a variação da carga de refrigerante e da restrição do dispositivo de 
expansão em refrigeradores domésticos. Para tanto, utilizou-se um disposi-
tivo de carga de fluido refrigerante e uma válvula de expansão micrométri-
ca instalada em série com um tubo capilar de diâmetro superior ao original. 
O dispositivo de carga é constituído por um cilindro suspenso em uma 
célula de carga e por duas válvulas solenoides de ação direta, conectadas às 
linhas de sucção e descarga do compressor. A combinação “válvula + tubo 
capilar” permite aumentar ou restringir a abertura do dispositivo de expan-
são em relação à situação original.  
Um modelo numérico foi também desenvolvido para simular o es-
coamento de fluido refrigerante através de tubos capilares adiabáticos e 
não-adiabáticos. Esse programa permitiu a determinação do diâmetro in-
terno do tubo capilar que origina a mesma vazão mássica obtida com o 
conjunto válvula mais capilar. O consumo de energia foi medido em regi-
me permanente, o que diminui substancialmente o tempo de ensaio, sem 
comprometer as análises realizadas.  
O ponto ótimo de operação do refrigerador foi obtido através do 
mapeamento do consumo de energia em todas as condições de operação 
vi 
 
impostas ao sistema. Ao todo, foram realizados 95 ensaios experimentais. 
Verificou-se que há uma ampla região de operação onde o consumo de 
energia é mínimo, região esta que engloba diversas combinações de tubo 
capilar e carga de refrigerante. Por sua vez, uma combinação inadequada de 
carga de refrigerante e restrição do dispositivo de expansão pode provocar 
aumentos de consumo de energia de até 30%.   
Por fim, propôs-se uma correlação empírica para estimar o consu-
mo de energia de um refrigerador doméstico específico em função da res-
trição do dispositivo de expansão e da carga de refrigerante. Um procedi-
mento, baseado num número reduzido de testes experimentais, foi tam-
bém desenvolvido e validado para derivar tais parâmetros. Um algoritmo 
de minimização foi utilizado para determinar o ponto ótimo de operação. 
 
Palavras-chave: refrigerador doméstico, dispositivo de expansão, 










According to the 2007 National Brazilian Energy Consumption 
Habits Research, the refrigeration and air conditioning equipment are re-
sponsible by 50% of the total energy consumption of the residential sector, 
which correspond to approximately 10% of the Brazilian overall energy 
production. This figure highlights the importance of undertaking research 
activities focused on the energy consumption of household refrigerators.  
There is plenty of evidence in the literature showing that each sys-
tem requires an optimum refrigerant charge in order to reach a maximum 
efficiency level. In other words, the energy consumption is not only affect-
ed by the system components but also by the refrigerant charge. 
In this study an experimental apparatus was developed to simulta-
neously vary the refrigerant charge and the restriction of the expansion 
device. This apparatus is comprised of a charging device connected to a 
modified household refrigerator with a larger inner diameter capillary tube, 
and a step motor actuated needle valve installed in series and before the 
capillary tube. The charging device is comprised of a refrigerant cylinder, a 
load cell and two solenoid valves connected to the compressor suction and 
discharge lines. The combination of needle valve plus capillary tube allows 
the modulation of the restriction of the expansion device to values lower 
or higher than that of the original system. 
A mathematical model to simulate the refrigerant flow through dia-
batic capillary tubes was developed, validated and used to calculate the 
internal diameter of a capillary tube which is equivalent in terms of mass 
flow rate to the restriction imposed by the capillary tube and needle valve 
combination.  
Steady-state energy consumption tests were carried out, varying the 
refrigerant charge and the restriction of the expansion device. Such an 
approach was adopted to speed up the process without losing the experi-
mental tendency. A total of 95 measurements were made. The energy con-
sumption was plotted in a contour map with the restriction of the expan-
sion device on the x-axis and the refrigerant charge on the y-axis. It was 
shown that there is a wide region where the energy consumption reaches a 
minimum, which stretches over a range of expansion device restriction and 
refrigerant charge. It was also shown that an inappropriate combination of 




Ultimately, an empirical correlation was proposed to estimate 
the energy consumption of a household refrigerator based on 
the restriction of the expansion device and refrigerant charge. A new 
methodology, based on a small amount of experimental data was proposed 
and validated. A minimization algorithm was also developed and used to 
identify the point of minimum energy consumption. 
 
Keywords: household refrigerator, expansion device, capillary tube, 










1.1 Contexto histórico 
 
Desde tempos pré-históricos, o homem sabia que os alimentos con-
servavam-se por mais tempo quando armazenados em cavernas ou envol-
tos em neve. Na China, antes do primeiro milênio, o armazenamento de 
gelo extraído da natureza era prática usual. Gregos e romanos conservavam 
grandes quantidades de neve em buracos cavados no solo e tampados com 
madeira e palha. No século XVI, substâncias químicas como nitrato de 
sódio, nitrato de potássio e salitre eram adicionados à água, para reduzir a 
sua temperatura. Em 1755, William Cullen conseguiu, pela primeira vez, 
produzir gelo a partir da evaporação do éter, utilizando um processo des-
contínuo. Em 1806, um jovem empresário chamado Frederic Tudor deu 
início ao comércio de gelo natural, que logo se tornou uma atividade bas-
tante rentável. O gelo era então extraído de rios e lagos e distribuído por 
diversos meios de transporte (Gosney, 1982). O gelo era armazenado nas 
residências em armários isolados, chamados de geladeira (Figura 1.1).  
 
 
Figura 1.1 - Extração de gelo natural e uma ilustração da geladeira utilizada no 
século XIX 
 
Contudo, as dificuldades de extração e transporte do gelo natural e 
o inconveniente da necessidade de reposição inspirou o trabalho de cientis-
tas que buscavam uma alternativa ao gelo natural. A primeira máquina de 
refrigeração operando de forma contínua foi introduzida por Jacob Per-
kins, em 1834, utilizando o éter como fluido refrigerante. Nesta época, 
entretanto, o comércio de gelo natural ainda estava bem estabelecido, o 
que inibiu a disseminação da invenção de Perkins.  
2 Introdução 
 
Somente em 1856, James Harrison patenteou o primeiro equipa-
mento comercial de produção de frio por compressão mecânica de vapor, 
o qual foi apresentado à sociedade em 1862 (Figura 1.2).  
 
    
Figura 1.2 - Jacob Perkins e ilustração do invento de James Harrison (Gosney, 
1982) 
 
Um ciclo de refrigeração por compressão mecânica de vapor se ba-
seia na capacidade de determinadas substâncias absorverem ou liberarem 
grandes quantidades de energia durante processos de mudança de fase. 
Tais substâncias, denominadas de fluidos refrigerantes, devem ainda, entre 
outras características, possuir alta volatilidade. Os primeiros sistemas de 
refrigeração por compressão mecânica de vapor utilizavam a amônia, o 
dióxido de enxofre ou o éter como fluido refrigerante, substâncias altamen-
te inflamáveis e tóxicas. Vazamentos eram freqüentes, inclusive com aci-
dentes fatais. Por este motivo, em meados de 1928 a indústria de refrigera-
ção estava sob pressão da mídia que desestimulava a compra de refrigera-
dores domésticos. Foi então que Thomas Midgley, líder de um grupo de 
cientistas da General Electric, introduziu os hidrocarbonetos halogenados 
(CFCs), substâncias estáveis, atóxicas e não inflamáveis. Além das caracte-
rísticas relacionadas à segurança, tais substâncias possuíam também boas 
propriedades termodinâmicas. 
A introdução dos CFCs foi um marco na indústria de refrigeração, 
tornando-a indispensável para a sociedade moderna nos âmbitos domésti-
co, comercial e industrial. Entretanto, em 1974, os CFCs foram associados 
com a depleção da camada de ozônio da estratosfera. Em 1987, uma expe-
dição com 150 cientistas de 19 diferentes organizações à Antártida, con-
firmou o que cientistas ingleses haviam anunciado dois anos antes: a con-
centração de ozônio sobre a Antártida havia sofrido uma redução de mais 
de 40% entre 1970 e 1984. Neste mesmo ano, quando o efeito dos CFCs 
sobre a camada de ozônio da estratosfera já era incontestável, o Protocolo 
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de Montreal foi assinado com o objetivo de reduzir pela metade a utiliza-
ção dos CFCs nos 10 anos seguintes, o que resultou na eliminação quase 
total destes fluidos em 1996. Desde então, a indústria de refrigeração vem 
utilizando outros fluidos refrigerantes. No setor doméstico, por exemplo, 
os principais são o HFC-134a e o HC-600a (isobutano). Contudo, o HFC-
134a foi recentemente associado ao efeito estufa, o que tem gerado pres-
sões cada vez mais fortes para a sua eliminação. Nos próximos anos, é 
provável que a indústria de refrigeração doméstica seja quase que totalmen-
te convertida para o refrigerante HC-600a e passará então a ser dominada, 
cada vez mais, por aspectos relacionados ao consumo de energia. 
 
1.2 Panorama energético 
 
O setor residencial vem aumentando significativamente a sua parti-
cipação na matriz energética nacional, com a expectativa de consumir o 
equivalente a um terço de toda energia elétrica produzida no país durante a 
próxima década. A Figura 1.3, extraída da última Pesquisa de Posse de 
Equipamentos e Hábitos de Consumo (Eletrobrás, 2007), mostra que, 
atualmente, esse setor responde por 22,2% do consumo nacional de eletri-
cidade. A Figura 1.4, mostra que o consumo de energia no setor residencial 
é liderado pelo segmento de refrigeração e condicionamento de ar, com 
uma participação percentual da ordem de 50%.  
 
 
Figura 1.3 - Consumo setorial de eletricidade (Eletrobrás, 2007) 
 
Percebe-se, portanto, que aproximadamente 10% de toda eletricida-
de produzida no país é destinada aos equipamentos residenciais de refrige-
ração e condicionamento de ar, dos quais os congeladores e refrigeradores 
domésticos são responsáveis por 6%. Tal valor se deve tanto ao grande 





Figura 1.4 - Consumo final na carga residencial (Eletrobrás, 2007) 
 
O Relatório da Pesquisa de Posse de Eletrodomésticos (Eletrobrás, 
2007) também mostra que 96% dos domicílios brasileiros possuem pelo 
menos um refrigerador doméstico. Ainda de acordo com o relatório, veri-
fica-se que entre 1998 e 2006, a média de refrigeradores por domicílio 
aumentou em quase 20%. Tais números indicam um forte crescimento no 
número de refrigeradores em operação. 
Em 1984,  o Inmetro (Instituto Nacional de Metrologia, Qualidade 
e Tecnologia) identificou a necessidade de introduzir no Brasil programas 
para racionalizar o uso dos diversos tipos de energia. Nesta época, um 
protocolo firmado entre o antigo Ministério da Indústria e do Comércio e 
a Associação Brasileira da Indústria Elétrica e Eletrônica (ABINEE) deu 
origem ao atual Programa Brasileiro de Etiquetagem (PBE), que informa 
ao consumidor a eficiência energética de vários produtos (MME, 2011). A 
adesão dos fabricantes ao Programa Brasileiro de Etiquetagem é voluntária. 
Todos os produtos participantes são testados e classificados em escalas de 
consumo de energia. Tal avaliação estimula a competitividade do mercado, 
uma vez que os fabricantes procuram atingir níveis de desempenho energé-
tico cada vez maiores.  
Em 1993, um decreto presidencial instituiu o Selo Procel de Eco-
nomia de Energia (PROCEL INFO, 2011). O Selo é um produto desenvol-
vido e concedido pelo Programa Nacional de Conservação de Energia 
Elétrica (Procel), coordenado pelo Ministério de Minas e Energia em par-
ceria com a Eletrobrás.  O Selo Procel é concedido aos produtos que apre-
sentam os melhores níveis de eficiência energética, orientando o consumi-
dor no ato da compra e estimulando a fabricação e a comercialização dos 
produtos mais eficientes. Atualmente, o Inmetro é o órgão responsável 
pelos programas de fiscalização e avaliação dos eletrodomésticos brasilei-
ros (INMETRO, 2011). 
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Os níveis máximos de consumo de energia que integram a escala de 
classificação dos produtos são estabelecidos com base em valores técnicos 
e economicamente viáveis, considerando também a vida útil dos eletrodo-
mésticos. Até 2005, os refrigeradores no Brasil eram classificados, em ter-
mos de consumo de energia, de A (mais eficiente) até G (menos eficiente), 
como ilustrado na Figura 1.5. 
 
 
Figura 1.5 - Etiqueta de consumo de energia e selo PROCEL  
 
Em 2006, os níveis mínimos de eficiência energética para cada clas-
se foram reduzidos, incentivando a produção de produtos cada vez mais 
eficientes. Além disso, a comercialização de refrigeradores classificados 
como F e G foi proibida. De acordo com um relatório elaborado pelo 
Inmetro em 2011, aproximadamente 60% dos refrigeradores comercializa-
dos no Brasil possuem classificação A, em termos de consumo de energia. 
Em maio de 2011, a SECOM (Secretaria de Comunicação Social da 
Presidência da República) estabeleceu novos níveis mínimos de eficiência 
energética para eletrodomésticos comercializados no Brasil. O principal 
objetivo é aumentar a qualidade dos equipamentos, incentivando o consu-
mo de produtos mais econômicos e retirando do mercado os ineficientes. 
A fabricação e importação dos produtos que não se enquadram na nova 
determinação foi proibida a partir de 31 de dezembro de 2011.  
O nível de eficiência energética é definido como a razão entre o 
consumo declarado e o consumo padrão, sendo este último função do 
volume e da categoria do sistema de refrigeração. A Tabela 1.1 mostra os 
níveis mínimos de eficiência energética estabelecidos em 2006 e os novos 
níveis de 2011 para refrigeradores frost-free comercializados no Brasil. Cons-
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tata-se que os novos níveis são em torno de 3% menores do que os anteri-
ores. 
 
Tabela 1.1 - Níveis mínimos de eficiência energética estabelecidos em 2006 e 
2011 no Brasil 
 
 
O impacto dos refrigeradores domésticos sobre a matriz energética 
não é um caso único do Brasil. Nos Estados Unidos, por exemplo, a eti-
queta energética Energy Guide contém informações relevantes sobre o con-
sumo de energia do aparelho, inclusive com o custo anual estimado de 
operação. Em 1992, a Agência de Proteção Ambiental e o Departamento 
de Energia dos Estados Unidos (DOE) criaram o Energy Star, um progra-
ma de etiquetagem para identificar e promover produtos com alta eficiên-




Figura 1.6 - Etiqueta energética americana e selo Energy Star 
 
O programa Energy Star engloba mais de 60 diferentes categorias de 
produtos. A adesão do fabricante também é voluntária. Em 1995, o pro-
grama foi expandido para equipamentos de aquecimento e resfriamento 
residenciais. No caso dos refrigeradores domésticos, o selo Energy Star é 
oferecido ao produto que possui consumo de energia 20% inferior ao 
recomendado pelo governo e 40% inferior aos produtos similares vendidos 
em 2001. O governo americano estima que este programa já economizou 
aproximadamente 18 bilhões de dólares desde a sua criação. 
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Em 2010, o Departamento de Energia dos Estados Unidos (DOE) 
propôs uma mudança rigorosa nos padrões de consumo de energia de 
refrigeradores domésticos. Segundo o DOE, o refrigerador doméstico 
atual consome menos de um terço da energia consumida por um refrigera-
dor da década de 70. A nova proposta prevê uma redução adicional de até 
25% no consumo destes produtos a partir de 2014, o que irá poupar mais 
de 18 bilhões de dólares e evitar a emissão de 305 milhões de toneladas 
métricas de CO2 nos próximos 30 anos. A Associação de Fabricantes de 
Eletrodomésticos dos Estados Unidos (Association of Home Appliance Manu-
facturers) declarou total apoio ao programa e o novo padrão de consumo 
entrará em vigor em Janeiro de 2014 (U.S. DOE, 2011a). 
Na Europa, os produtos eram classificados de A (mais eficiente) a 
G (menos eficiente). Porém, a partir de setembro de 1999, todos os fabri-
cantes de refrigeradores foram obrigados a encerrar a produção de produ-
tos classificados de D a G. Mais tarde, em Julho de 2004, a classificação 
máxima até então existente foi subdividida em três novas categorias: A, A+ 
e A++.  
Recentemente, em maio de 2010, foram estabelecidos novos níveis 
mínimos de eficiência energética para eletrodomésticos comercializados na 
União Européia e, além disso, uma nova classe foi introduzida, a  A+++ 
(CECED, 2011). A Tabela 1.2 mostra os índices de eficiência energética 
por classe de consumo de 2004 e os novos índices de 2010. Tais índices 
são calculados com base no consumo de energia do aparelho, no consumo 
normalizado da União Européia e nas características do produto. 
 
Tabela 1.2 - Níveis mínimos de eficiência energética estabelecidos em 2004 e 
2010 na Europa (EUROPEAN COMISSION ENERGY, 2011) 
 
 
A nova categoria A+++, 30% mais eficiente que a categoria A++ 
de 2004, já aparece nos selos utilizados pela União Européia, como mostra 
a Figura 1.7. A partir de novembro de 2011, a utilização da nova etiqueta 
européia tornou-se obrigatória. Tudo isso evidencia a importância de pes-




Figura 1.7 - Selo informativo europeu de consumo de energia 
 
1.3 Ciclo de refrigeração por compressão mecânica de vapor 
 
Os refrigeradores domésticos, na sua maioria, empregam sistemas 
de refrigeração por compressão mecânica de vapor, os quais são constituí-
dos, basicamente, por cinco componentes - condensador, evaporador, 
compressor, dispositivo de expansão e trocador de calor interno -, que 
formam um ciclo termodinâmico, como ilustra a Figura 1.8. 
 
 
Figura 1.8 - Sistema de refrigeração por compressão mecânica de vapor 
Introdução 9 
 
O dispositivo de expansão e o compressor estabelecem duas regiões 
distintas: a de baixa pressão (evaporação) e a de alta pressão (condensação). 
A evaporação de líquido a baixa temperatura no evaporador permite e 
remoção de calor do ambiente refrigerado. O condensador é responsável 
pela rejeição do calor mediante a condensação do vapor a alta pressão. De 
um modo geral, refrigeradores domésticos empregam tubos capilares como 
dispositivos de expansão. 
O tubo capilar é soldado ou introduzido na linha de sucção, dando 
origem a um trocador de calor contra-corrente. Este trocador de calor 
interno tem por finalidade aumentar a capacidade de refrigeração do siste-
ma e evitar a entrada de líquido no compressor. Isso ocorre mediante a 
transferência de calor do fluido vindo do condensador para o fluido que sai 
do evaporador, aumentando o sub-resfriamento (ܶଷᇲ െ ଷܶ) e garantindo um 
superaquecimento ( ଵܶ െ ܶଵᇲ) (ver Figura 1.9). 
 
 
Figura 1.9 - Diagrama P-h de um ciclo padrão de refrigeração com trocador de 
calor interno  
 
No ponto 1, o fluido refrigerante no estado de vapor superaquecido 
a baixa pressão entra no compressor, onde recebe trabalho ( ሶܹ ௞) e tem a 
sua temperatura e pressão elevadas (ponto 2). Do compressor, o fluido 
passa para o condensador, onde é condensado devido a transferência de 
calor para o ambiente ( ሶܳ ௖) (2 - 3'), e sub-resfriado através da transferência 
de calor no trocador de calor interno (3' - 3) . Após o condensador, o refri-
gerante no estado de líquido sub-resfriado a alta pressão e temperatura 
(ponto 3) entra no dispositivo de expansão, onde ocorre uma redução de 
pressão e temperatura, proporcionada pela evaporação de parte do líquido. 
Do dispositivo de expansão o fluido passa para o evaporador, onde é eva-
porado mediante a absorção de calor ( ሶܳ ௘) do meio a ser refrigerado e logo 
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após superaquecido pela absorção de calor da linha de líquido (1' - 1). A 
Figura 1.9 ilustra os estados termodinâmicos do refrigerante em um dia-
grama pressão-entalpia, ao longo de um ciclo com trocador de calor inter-
no. 
A capacidade de refrigeração e potência de compressão podem ser 
calculadas respectivamente através das Equações (1.1) e (1.2). 
 
ሶܳ ௘ ൌ ሶ݉ ሺ݄ଵᇲ െ ݄ସሻ (1.1)
 
ሶܹ ௞ ൌ ሶ݉ ሺ݄ଶ െ ݄ଵሻ (1.2)
 
onde ሶ݉  é a vazão mássica de refrigerante, e ݄ଵ, ݄ଵᇲ , ݄ଶ e ݄ସ são respectiva-
mente as entalpias específicas do refrigerante na sucção do compressor, 
saída do evaporador, descarga do compressor e na entrada do evaporador. 
O desempenho de um sistema de refrigeração pode ser expresso 
através da relação entre a capacidade de refrigeração e a potência de com-
pressão, denominada de Coeficiente de Desempenho (COP): 
 
ܥܱܲ ൌ ሶܳ௘ሶܹ ௞ 
(1.3)
 
Todos os componentes do ciclo de refrigeração têm sido exausti-
vamente estudados ao longo dos últimos anos. Nesse trabalho, em particu-
lar, o foco estará no dispositivo de expansão e na carga de fluido refrige-
rante, como comentado a seguir. 
 
1.4 Dispositivo de expansão 
 
Os dispositivos de expansão têm a função de controlar a vazão de 
fluido refrigerante fornecida ao evaporador e de manter uma diferença de 
pressão apropriada entre os lados de alta e baixa pressão do sistema. O 
dispositivo de expansão mais empregado em sistemas domésticos é o tubo 
capilar, que consiste em um tubo longo ( ̴ 4m), geralmente de cobre, de 
diâmetro reduzido ( ̴ 0,7mm) e seção transversal constante. Dos compo-
nentes principais de um sistema de refrigeração, o tubo capilar é o de geo-
metria mais simples e de menor custo, mas não o menos importante. Tal 
dispositivo, por ser de restrição fixa, não responde adequadamente às vari-
ações das condições de operação do sistema. Quando tais variações acon-
tecem o sistema se ajusta sempre com degradação do desempenho (Stoec-
ker e Jones, 1985). A Figura 1.10 mostra os estados do refrigerante ao 





Figura 1.10 - Escoamento de fluido refrigerante através de um tubo capilar 
adiabático (Adaptado de SILVA, 2008) 
  
O tubo capilar liga a saída do condensador (ponto 1) com a entrada 
do evaporador (ponto 5). Na entrada do tubo capilar a pressão do refrige-
rante é inferior à pressão de condensação devido à perda de carga na cone-
xão de entrada. Do ponto 2 ao ponto 3, a pressão se reduz linearmente 
devido aos efeitos viscosos, enquanto que a temperatura se mantém apro-
ximadamente constante. No ponto 3a, o escoamento atinge a condição de 
saturação, onde deveria se iniciar o processo de mudança de fase. No en-
tanto, evidências experimentais indicam a presença de uma região de esco-
amento metaestável, caracterizada pela presença de líquido (ou líquido e 
vapor, do ponto 3 até o ponto 3b) com pressão inferior à pressão de satu-
ração. A região bifásica inicia no ponto 3. A partir deste ponto, a queda de 
pressão se acentua progressivamente devido à aceleração do escoamento. 
Caso o escoamento atinja a velocidade do som na extremidade do tubo 
capilar (ponto 4), a pressão de evaporação deixa de influenciá-lo e a pres-
são sônica passa a dominá-lo. Do ponto 4 ao ponto 5, o escoamento sofre 
uma expansão abrupta, como reportado por Gonçalves (1994). 
Os sistemas domésticos de refrigeração geralmente utilizam tubos 
capilares não-adiabáticos, caracterizados pela transferência de calor do tubo 
capilar para a linha de sucção através de trocadores de calor interno (TCI). 
Além de diminuir o título na entrada do evaporador e assim aumentar o 
efeito refrigerante específico, tais trocadores aumentam o desempenho do 
ciclo e previnem condensação externa sobre a linha de sucção. Os TCI 
mais comuns são os do tipo lateral, onde o tubo capilar é soldado à super-
fície externa da linha de sucção, e o do tipo concêntrico, onde o tubo capi-
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lar é introduzido na linha de sucção. A Figura 1.11 ilustra um esquema da 
geometria dos trocadores de calor interno concêntrico e lateral. 
 
 
Figura 1.11 - Esquema do trocador de calor interno: (a) concêntrico;             
(b) lateral (Adaptado de Hermes et al., 2008b) 
 
1.5 Carga de refrigerante 
 
O consumo de energia de um sistema de refrigeração depende de 
cada um dos seus componentes, e também da carga de refrigerante. Segun-
do Gonçalves (2004) e Vjacheslav et al. (2001), para cada sistema de refri-
geração existe sempre uma carga de fluido refrigerante ideal que maximiza 
o coeficiente de desempenho. Tal carga também é função das condições 
externas e das temperaturas dos compartimentos refrigerados. 
De acordo com Vjacheslav et al. (2001), num sistema de refrigera-
ção com déficit de refrigerante (Figura 1.12a), o fluido não é totalmente 
condensado.  
 
Figura 1.12 - Ciclo de refrigeração vs. carga de refrigerante (Adaptado de Vja-
cheslav et al., 2001) 
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A expansão da mistura de líquido e vapor gera um decréscimo da 
temperatura de evaporação e um fluxo de massa insuficiente para alimentar 
adequadamente o evaporador, ambos com impactos negativos sobre a 
capacidade de refrigeração. 
Com o aumento da carga de refrigerante, o fluido atinge a condição 
de líquido saturado na saída do condensador (Figura 1.12b). Geralmente, 
nessa condição, a expansão gera uma temperatura de evaporação adequada. 
Contudo, essa condição é bastante instável, pois qualquer leve alteração na 
carga térmica pode provocar o aparecimento de escoamento bifásico na 
saída do condensador, degradando a capacidade de refrigeração. Com um 
pouco mais de carga, tal instabilidade é evitada às custas do aumento das 
pressões de evaporação e condensação, e conseqüentemente do aumento 
do trabalho de compressão e diminuição da capacidade de refrigeração 
(Figura 1.12c). 
A Figura 1.13 mostra a variação do coeficiente de desempenho em 
função da carga de refrigerante, com foco nos três casos descritos anteri-
ormente. 
 
Figura 1.13 - Relação entre o coeficiente de desempenho e a carga de fluido 




Segundo Gosney (1982), para uma determinada geometria e condi-
ção de operação, há apenas uma pressão de evaporação na qual o capilar 
fornecerá uma vazão mássica de refrigerante igual à deslocada pelo com-
pressor. Tal ponto de equilíbrio pode ser determinado através da interseção 
das curvas características do compressor e do tubo capilar, como ilustrado 





Figura 1.14 - Ponto de operação do sistema 
 
Para uma pressão de evaporação inferior a de equilíbrio, a vazão 
mássica fornecida pelo tubo capilar será maior do que a deslocada pelo 
compressor. O retorno à condição de equilíbrio se dá através do rompi-
mento do selo de líquido na saída do condensador, ou seja, quando o capi-
lar começa a admitir vapor saturado. Nessa condição, o título do refrige-
rante na entrada do evaporador será maior e conseqüentemente o coefici-
ente de desempenho será menor. Quando a pressão de evaporação for 
superior à de equilíbrio, o tubo capilar fornece uma vazão mássica inferior 
à deslocada pelo compressor. Nesse caso, o retorno à condição de equilí-
brio ocorre mediante o acúmulo de líquido no condensador, que provoca a 
elevação da pressão de condensação e, conseqüentemente, o aumento da 
vazão mássica através do capilar e a diminuição da vazão mássica deslocada 
pelo compressor. No entanto, com uma maior pressão de condensação, o 
sistema opera com um menor coeficiente de desempenho. 
O ponto de operação de um sistema de refrigeração por compres-
são mecânica de vapor depende não apenas dos seus componentes, mas 
também das condições externas impostas ao sistema, como mostra a Figu-
ra 1.15. Verifica-se ainda que os componentes de um sistema de refrigera-
ção são totalmente interdependentes. As pressões de condensação e evapo-
ração afetam diretamente a capacidade do compressor e a vazão mássica 
fornecida pelo tubo capilar e vice-versa. A temperatura ambiente afeta 
diretamente a pressão de condensação e apenas levemente a pressão de 
evaporação, devido ao isolamento térmico das paredes do refrigerador. Já a 
carga de refrigerante afeta tanto a pressão de condensação como a de eva-





Figura 1.15 - Interdependência entre os componentes de um sistema de refri-
geração 
 
Em face do exposto, pode-se concluir que a escolha do par tubo 
capilar - carga de refrigerante possui um impacto direto sobre o desempe-
nho de um sistema de refrigeração.  Além disso, deve-se mencionar que o 
ajuste de tais parâmetros representa a melhor relação custo-benefício, já 
que todos os demais componentes do sistema possuem um maior valor 
agregado. Por esse motivo, o ajuste do par tubo capilar – carga de refrige-
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Como já comentado, o coeficiente de desempenho de um refrigera-
dor doméstico pode ser maximizado através da simples escolha do par 
tubo capilar – carga de refrigerante. Além disso, tanto o tubo capilar como 
a carga de refrigerante de um determinado produto podem ser alterados 
sem custos significativos. Neste contexto, trabalhos com foco no efeito da 
carga de fluido refrigerante sobre o desempenho de sistemas de refrigera-
ção podem ser facilmente encontrados na literatura. Porém, estudos com 
foco no efeito simultâneo da carga de refrigerante e da restrição do disposi-
tivo de expansão são raros e ainda com lacunas consideráveis. 
Dmitriyev e Pisarenko (1982) desenvolveram um método para de-
terminação da carga ótima de fluido refrigerante para refrigeradores do-
mésticos que empregam tubo capilar como dispositivo de expansão. Se-
gundo os autores, a carga ótima de fluido refrigerante depende fortemente 
do volume interno do sistema de refrigeração, mais particularmente dos 
volumes internos do evaporador e do condensador. Experimentos foram 
conduzidos em dois estágios. Primeiramente, realizou-se uma bateria de 
testes para determinar a carga ótima de refrigerante utilizando-se evapora-
dores com volumes internos distintos, porém com a mesma área externa 
de transferência de calor. Diversos protótipos de refrigeradores foram 
montados e testados em um ambiente com temperatura controlada, com o 
intuito de quantificar a variação do coeficiente de desempenho em função 
da carga de fluido refrigerante e da fração de funcionamento do compres-
sor.  
A Figura 2.1 mostra os resultados desses experimentos, para duas 
temperaturas ambientes e três frações de funcionamento distintas. Pode-se 
observar que, independentemente da temperatura ambiente, há uma de-
terminada carga de refrigerante onde o coeficiente de desempenho do 
sistema atinge um valor máximo. Os autores verificaram ainda que a carga 
ótima de refrigerante não depende da temperatura ambiente ou da fração 
de funcionamento do compressor, e que uma carga de refrigerante insufici-
ente gera um grau de superaquecimento excessivo na entrada do compres-
sor, o que diminui o coeficiente de desempenho. Por outro lado, uma carga 
de refrigerante excessiva reduz a área efetiva de condensação, o que eleva a 
pressão de condensação e também reduz o coeficiente de desempenho. Os 
autores reportam ainda que a taxa de decréscimo do coeficiente de desem-
penho em um sistema com excesso de carga é superior ao observado num 
sistema com déficit de carga.  
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Figura 2.1 - Relação entre COP e carga de refrigerante para diferentes 
temperaturas ambiente (Adaptado de Dmitriyev e Pisarenko, 1982) 
 
Num segundo estágio de testes, Dmitriyev e Pisarenko (1982) ex-
ploraram a variação do volume interno do condensador. Eles observaram 
que a carga ótima de refrigerante é afetada pelo volume interno do conden-
sador, como ilustrado na Figura 2.2. No entanto, o efeito da variação da 




Figura 2.2 - Relação entre COP e carga de refrigerante para diferentes volumes 
do condensador (Adaptado de Dmitriyev e Pisarenko, 1982) 
 
Vjacheslav et al. (2001) apresentaram um modelo para avaliar a car-
ga ótima de refrigerante para um sistema de refrigeração. Eles afirmam que 
apesar da forte influência da carga de refrigerante sobre o desempenho do 
sistema, as técnicas usuais de determinação da carga ótima ainda são base-
adas no método de tentativa e erro. Os autores modelaram cada compo-
nente do sistema de refrigeração isoladamente, explorando o efeito da 
carga de refrigerante sobre cada um deles e conseqüentemente sobre o 
desempenho do sistema. Da mesma forma que Dmitriyev e Pisarenko 
(1982), os resultados de Vjacheslav et al. (2001) indicam que o desempe-
nho do sistema de refrigeração é fortemente dependente da carga de refri-
gerante.  
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Conforme ilustrado na Figura 2.3, à medida que refrigerante é adici-
onado ao sistema, o coeficiente de desempenho passa por um ponto de 
máximo, quando o fluido torna-se saturado na saída do condensador. À 
esquerda do ponto de máximo, o COP cai rapidamente com a carga de 
refrigerante, devido à redução das trocas de calor latente no evaporador. À 
direita do ponto de máximo observa-se uma redução menos acentuada do 




Figura 2.3 - Variação do COP do sistema em função da carga de refrigerante 
(Vjacheslav et al., 2001) 
 
Assim como Dmitriyev e Pisarenko (1982), o trabalho de Vjacheslav 
et al. (2001) não considera a interação do dispositivo de expansão com a 
carga de fluido refrigerante. Além disso, as previsões do modelo de Vja-
cheslav et al. (2001) não reproduzem os dados experimentais obtidos por 
Wei e Wang (1998), como ilustrado na Figura 2.4.  
Vjacheslav et al. (2001) afirmam que a discrepância entre os resulta-
dos do modelo e os dados experimentais de Wei e Wang (1998) deve-se 
provavelmente a dois motivos: (i) o modelo não inclui o acumulador de 
líquido utilizado no sistema de refrigeração e (ii) o dispositivo de expansão 
modelado não corresponde ao utilizado no experimento. 
 
Carga de refrigerante 
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Figura 2.4 - Variação do COP em função da carga de refrigerante: resultados 
experimentais e computacionais (Vjacheslav et al., 2001) 
 
Choi e Kim (2002) afirmam que o consumo de energia de um sis-
tema de refrigeração é diretamente afetado pela carga de fluido refrigeran-
te. Os autores afirmam ainda que falta ou excesso de carga degrada o de-
sempenho e deteriora a confiabilidade do sistema, porém, a determinação 
da carga ótima não é tarefa fácil devido a sua relação com as condições de 
operação e com o tipo de dispositivo de expansão utilizado. Neste contex-
to, Choi e Kim (2002) estudaram o efeito da carga de fluido refrigerante 
sobre o desempenho de uma bomba de calor. O trabalho foi realizado 
numa bancada experimental especialmente desenvolvida para a atividade 
em questão (Figura 2.5). Esta bancada operava com R-22 e possuía uma 
capacidade nominal de 3,5kW.  
 
 
Figura 2.5 - Aparato experimental desenvolvido por Choi e Kim (2002) 
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Os trocadores de calor tipo tubo-em-tubo eram alimentados por 
circuitos externos de fluido secundário, cujas temperaturas eram controla-
das por banhos termostáticos. Nos testes realizados por Choi e Kim 
(2002), a carga de refrigerante foi variada entre -20% e +20% em relação à 
carga nominal do sistema com tubo capilar. Os autores concluíram que 
quando há excesso de carga, o consumo de energia aumenta devido ao 
aumento da vazão mássica e da relação de compressão. Quando há falta de 
carga, a capacidade de refrigeração é reduzida e a temperatura de descarga 
do compressor aumenta. Da mesma forma que Dmitriyev e Pisarenko 
(1982), Choi e Kim (2002) mostraram que a redução no coeficiente de 
desempenho é mais acentuada com falta de fluido do que com excesso. 
Eles mostraram que o COP foi reduzido em torno de 16% e 5%, respecti-
vamente, com -20% e +20% da carga nominal de refrigerante.  
 
 
Figura 2.6 - Variação do COP em função da carga de refrigerante (Choi e Kim, 
2002) 
 
Da mesma forma que Choi e Kim (2002) e diversos outros autores, 
Grace et al. (2005) também evidenciam a forte dependência do COP de 
um sistema com a carga de refrigerante. O trabalho de Grace et al. (2005) 
foi focado num chiller comercial de pequeno porte que opera com R-404 e 
utiliza trocadores de calor tipo placas, compressor alternativo e uma válvu-
la termostática. A Figura 2.7 ilustra o aparato experimental de Grace et al. 
(2005). 
A carga de refrigerante original do sistema era de aproximadamente 
1,20kg. Nos testes experimentais, os autores variaram a carga de 0,60kg até 
1,70kg. A Figura 2.8 mostra a variação do coeficiente de desempenho em 
função da carga de refrigerante.  
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Figura 2.7 - Aparato experimental desenvolvido por Grace et al. (2005) 
 
 
Figura 2.8 - Variação do COP em função da carga de refrigerante (Grace et al., 
2005) 
 
Pode-se observar que o COP permanece praticamente constante na 
faixa entre -25% a +25% de variação em relação à carga original do siste-
ma. No entanto, este decresce até 50% quando há déficit de carga, e de 
13% a 40% quando há excesso de carga. Além disso, percebe-se que o 
COP do sistema diminui com o aumento da temperatura de condensação 
devido ao aumento da razão de pressão. 
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Björk e Palm (2006) realizaram testes experimentais com um refrige-
rador doméstico operando em regime cíclico, sujeito à variações da abertu-
ra do dispositivo de expansão, da carga de refrigerante e da temperatura 
ambiente. O dispositivo de expansão original era constituído por um tubo 
capilar de 2,54m de comprimento e 0,60mm de diâmetro interno e por um 
trocador de calor interno do tipo concêntrico, com 2m de comprimento. 
As regiões adiabáticas de entrada e saída do tubo capilar tinham respecti-
vamente 0,5m e 0,04m de comprimento. A região de entrada adiabática foi 
eliminada para permitir a instalação de uma válvula de expansão do tipo 
agulha, controlada por um motor de passo. Desta forma, a restrição do 
dispositivo de expansão pôde ser variada. Um cilindro com refrigerante foi 
conectado na linha de serviço do compressor, através de uma válvula sole-
noide. A quantidade de refrigerante inserida no sistema, neste caso isobu-
tano, foi controlada através de uma balança de precisão. O consumo de 
energia do refrigerador foi medido, em operação cíclica, através de um 
integrador de potência. O aparato experimental empregado por Björk e 
Palm (2006) é mostrado na Figura 2.9. 
 
 
Figura 2.9 - Aparato experimental utilizado por Björk e Palm (2006) 
 
Os experimentos foram realizados em temperaturas ambientes de 
16°C, 25°C e 31°C, adicionando-se carga ao sistema a partir de um valor 
mínimo e com a válvula agulha na posição de maior abertura. Após 20 
ciclos, o consumo de energia era obtido através da integração de todos os 
ciclos. Na seqüência, a válvula é fechada gradativamente, e o consumo de 
energia novamente medido. Quando a válvula agulha atinge a posição de 
menor abertura, carga de refrigerante é adicionada, a válvula volta para a 
posição de abertura máxima e os testes são reiniciados. Foram realizados 
600 experimentos com diferentes combinações de carga de refrigerante, 
restrição do dispositivo de expansão e temperatura ambiente. A Figura 2.10 
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ilustra os resultados obtidos para uma temperatura ambiente de 25°C. 
Como pode ser observado, existe uma região onde o consumo de energia é 
mínimo, região esta que pode ser atingida mediante uma dupla combinação 
de carga de refrigerante e restrição do dispositivo de expansão. As irregula-
ridades do mapa devem-se às oscilações aleatórias da temperatura ambiente 
e aos períodos do ciclo. Além disso, Björk e Palm (2006) mostraram que a 
carga ótima de fluido refrigerante é a mesma nos testes com temperaturas 
ambientes de 25°C e 31°C. Em 16°C, a carga ótima é levemente maior. 
Segundo os autores, essa diferença deve-se à solubilidade do refrigerante 
no óleo do compressor. Os testes experimentais realizados por Björk e 
Palm (2006) exigiram muito tempo, uma vez que o mapeamento requer 




Figura 2.10 - Consumo de energia na temperatura ambiente de 25°C (Björk e 
Palm, 2006) 
 
Além disso, Björk e Palm (2006) não mapearam completamente o 
consumo de energia devido à limitação do aparato experimental emprega-
do. A eliminação do comprimento de entrada adiabático do tubo capilar, 
de apenas 0,5m, não foi suficiente para gerar vazões superiores a 
3,06lN2/min, inviabilizando o mapeamento em pequenas restrições. 
Li e Braun (2009) comentam que a carga de fluido refrigerante é crí-
tica para qualquer sistema de refrigeração e que as práticas atuais para a sua 
Revisão bibliográfica 25 
 
determinação são custosas e exigem um tempo relativamente longo. Por 
essa razão, eles  desenvolveram um método para estimar a carga de refrige-
rante usando medições não-invasivas de temperatura. O método desenvol-
vido detecta automaticamente um excesso ou déficit de refrigerante. Os 
autores afirmam que o dispositivo pode ser usado tanto para determinar, 
como também para ajustar a carga de refrigerante. Primeiramente, os auto-
res modelam separadamente a carga de refrigerante nos lados de alta e 
baixa pressão do sistema. Os modelos foram agrupados numa equação que 
permite a determinação da carga de refrigerante em função do grau de 
superaquecimento e sub-resfriamento prescritos. O método baseia-se em 
sete diferentes sistemas de refrigeração, abordando diversas combinações 
de capacidade de refrigeração, tipos de dispositivo de expansão e fluidos 
refrigerantes. Os resultados obtidos para um sistema que utiliza um dispo-




Figura 2.11 - Desempenho do sistema de monitoramento de carga desenvolvi-
do por Li e Braun (2009) 
 
O trabalho de Li e Braun (2009) se mostrou bastante efetivo para 
estimar a carga ótima de refrigerante para um determinado sistema de re-
frigeração. Porém, diferentemente de Björk e Palm (2006), o efeito da vari-
ação da restrição do dispositivo de expansão não foi explorado. 
Da literatura percebe-se a forte influência do par tubo capilar – car-
ga de refrigerante sobre o coeficiente de desempenho de um sistema de 
refrigeração. Porém, a maioria dos trabalhos disponíveis se limita a estudar 
apenas os efeitos da carga de refrigerante, deixando de lado os efeitos do 
dispositivo de expansão. Além disso, nenhum dos trabalhos é capaz de 
identificar o par tubo capilar – carga de refrigerante que maximiza o COP 
do sistema de forma rápida e eficaz. 
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O presente trabalho tem como objetivo principal o desenvolvimen-
to de uma metodologia para determinar o par tubo capilar - carga de refri-
gerante que minimiza o consumo de energia de um refrigerador doméstico. 
Para tanto, foi desenvolvida uma bancada experimental que permite a adi-
ção e subtração de carga de fluido refrigerante e, simultaneamente, a varia-
ção da restrição do dispositivo de expansão em um refrigerador doméstico 
específico. Primeiramente, assim como Björk e Palm (2006), obteve-se o 
ponto ótimo de operação do refrigerador através do mapeamento do con-
sumo de energia em todas as condições de operação que puderam ser im-
postas ao sistema. Posteriormente, propôs-se uma metodologia capaz de 
estimar a geometria do tubo capilar que equivale à restrição imposta por 
qualquer dispositivo de expansão e desenvolveu-se um método de ensaio 
que determina o ponto ótimo de operação com base em um número redu-
zido de testes. 
 
3 APARATO EXPERIMENTAL 
 
 
O aparato experimental é constituído basicamente por um dispositi-
vo para carga de fluido refrigerante acoplado a um refrigerador doméstico 
modificado. O tubo capilar original do refrigerador foi substituído por um 
tubo de mesmo comprimento e maior diâmetro, montado em série com 
uma válvula de expansão micrométrica. Tal combinação permite aumentar 
ou diminuir a restrição do dispositivo de expansão em relação a configura-
ção original. O dispositivo para carga permite a inserção e a retirada de 
fluido refrigerante do sistema e é conectado ao refrigerador através dos 
passadores de descarga e de sucção do compressor. Desta forma, o aparato 
experimental é capaz de ajustar simultaneamente a restrição do dispositivo 
de expansão e a carga de refrigerante. 
 
3.1 Refrigerador doméstico 
 
Os refrigeradores domésticos utilizados no presente trabalho são de 
fabricação Bosch, modelo KDN42, tipo top-mount (ver Figura 3.1).  
 
  
Figura 3.1 - Foto e características do refrigerador Bosch KDN42 
 
O sistema de refrigeração original é composto por um compressor 
alternativo, modelo EGAS70CLP, um condensador do tipo arame-sobre-
tubo, um tubo capilar com comprimento total de 3,32m e diâmetro interno 












Consumo de energia da etiqueta 55 kWh/mês
Temperatura do congelador -18°C  
Características do refrigerador
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cador de calor interno do tipo concêntrico com comprimento de 2,05m. A 
temperatura do gabinete é controlada manualmente através de um damper 
que permite alterar a vazão de ar insuflada nesse compartimento. A carga 
nominal de fluido refrigerante é de 47g de HC-600a (isobutano). A troca de 
calor no evaporador ocorre por convecção forçada e no condensador por 
convecção natural. 
Um primeiro refrigerador, utilizado como referência, foi testado 
com sua configuração original. Um segundo refrigerador, utilizado no 
decorrer deste trabalho, foi modificado através da substituição do tubo 
capilar original por um de 0,83mm de diâmetro interno.  
 
3.2 Dispositivo de carga 
 
O dispositivo para carga de fluido refrigerante é constituído por um 
cilindro suspenso em uma célula de carga e por duas válvulas solenoides de 
ação direta, conectadas às linhas de sucção e descarga. Tais componentes 
são mostrados na Figura 3.2. 
 
 
  (a)  (b)  (c)
 
Figura 3.2 - (a) Cilindro, (b) célula de carga e (c) válvula solenoide 
 
A célula de carga é basicamente um dispositivo que converte força 
em sinal elétrico através do uso de extensômetros. A célula de carga em 
questão é de alta precisão e possui capacidade máxima de 10N. As válvulas 
solenoides possuem diâmetro interno de 0,76mm e são acionadas através 
de bobinas elétricas com alimentação de 12V. 
O fluido refrigerante é armazenado no cilindro de onde sai para e 
retorna do circuito de refrigeração. A transferência de fluido refrigerante 
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do cilindro para o sistema, ou vice-versa, se dá através da diferença de 
pressão controlada pela abertura das válvulas solenoides. A pressão do 
fluido refrigerante no cilindro é a pressão de saturação correspondente à 
temperatura ambiente. Tal pressão é sempre intermediária às pressões de 
descarga e sucção do sistema de refrigeração. Assim, a passagem de refrige-
rante para o sistema ocorre mediante a abertura da válvula solenoide que 
liga o cilindro à sucção do sistema, enquanto o recolhimento do fluido se 
dá pela abertura da válvula solenoide ligada à linha de descarga. A Figura 
3.3 ilustra o esquema do dispositivo de carga acoplado ao sistema de refri-
geração do refrigerador doméstico. 
 
 
Figura 3.3 - Esquema do aparato experimental  
 
A massa de refrigerante transferida é computada através da diferen-
ça entre a massa contida no cilindro antes e após a abertura da válvula. O 
processo de transferência de massa deve ocorrer de forma lenta para garan-
tir a precisão desejada. Para tanto, todas as tubulações do dispositivo de 
carga são compostas por tubos capilares de diâmetro igual a 0,91mm, o que 
propicia um pequeno volume e impõe uma perda de carga adequada. Vál-
vulas de assento rotativo, controladas manualmente, foram também insta-
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ladas para garantir estanqueidade quando o sistema de refrigeração estiver 
desligado. A Figura 3.4 mostra o dispositivo de carga e as ligações com os 
passadores de sucção e descarga. 
O procedimento de carga se inicia com a ligação do dispositivo de 
carga aos passadores de sucção e descarga do compressor do sistema. Com 
todas as válvulas do dispositivo abertas, exceto a válvula do cilindro, reali-
za-se vácuo em todo o conjunto. Em seguida, as válvulas de assento rotati-
vo são fechadas e as válvulas do cilindro e solenoides são abertas. Neste 
ponto, vapor de fluido refrigerante ocupa todas as linhas do dispositivo de 
carga. As válvulas solenoides são então fechadas e as válvulas de assento 
rotativo abertas. A partir daí, fluido refrigerante pode ser inserido e retira-
do do sistema pela simples atuação das válvulas solenoides. O procedimen-
to de vácuo, realizado somente no momento inicial de instalação do dispo-
sitivo, é essencial para eliminar umidade e gases incondensáveis que podem 




Figura 3.4 - Dispositivo de carga e conexões de sucção e descarga 
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3.3 Dispositivo de expansão 
 
A restrição do dispositivo de expansão do refrigerador foi variada 
através da utilização de uma válvula micrométrica instalada em série com 
um tubo capilar. Para tanto, o tubo capilar original com diâmetro interno 
de 0,70mm foi substituído por um novo tubo capilar de mesmo compri-
mento e de diâmetro interno igual a 0,83mm. Com exceção do tubo capi-
lar, todos os demais componentes do refrigerador foram mantidos na con-
figuração e posição originais. A válvula micrométrica, ou válvula agulha, é 
um tipo de válvula que possui um pequeno orifício cuja abertura é contro-
lada pela posição de um obturador movimentado através de uma rosca 
fina. A associação tubo capilar de maior diâmetro e válvula micrométrica 
permite portanto aumentar ou diminuir a restrição do dispositivo de ex-
pansão em relação à restrição imposta pelo tubo capilar original. O proces-
so de substituição do tubo capilar é descrito no Apêndice I. 
 
               
Figura 3.5 - Válvula micrométrica 
 
A válvula micrométrica é aberta e fechada através de um motor de 
passo com discretização de 1,8° (200 passos). Motores de passo são dispo-
sitivos mecânicos com bobinas eletro-magnéticas alimentadas em série e 
que podem ser controladas digitalmente através de hardware e software espe-
cíficos. Desta forma, a restrição do dispositivo de expansão pode ser varia-
da remotamente e de forma precisa.  
A válvula micrométrica utilizada é de fabricação Swagelok, modelo 
SS-4MG, com diâmetro interno máximo de 3,25mm e uma faixa de regula-
gem de 9¾ voltas. O acoplamento do motor de passo à válvula micromé-
trica foi confeccionado em alumínio e o suporte do acoplamento em nylon. 
Tal dispositivo é mostrado na Figura 3.6. 
 




Figura 3.6 - Esquema do motor de passo acoplado à válvula micrométrica 
 
3.4 Câmara de testes 
 
Os ensaios experimentais foram realizados em uma câmara de testes 
construída de acordo com as recomendações da norma ISO8561 (1995). A 
câmara é capaz de controlar a temperatura interna, entre 18°C e 43°C, com 
uma incerteza de ±0,1°C. A umidade relativa também é controlada, entre 
30% e 95%, com uma incerteza inferior a ±5%. A velocidade do ar dentro 
da câmara não excede 0,25m/s, conforme recomendado pela norma. 
A câmara é composta por um sistema de refrigeração, um sistema 
de circulação de ar (ventiladores e damper), um sistema de aquecimento 
(resistências elétricas) e um umidificador (resistência elétrica submersa em 
um reservatório d'água). A temperatura interna da câmara, medida através 
de quatro termopares localizados próximos ao forro, é controlada por um 
controlador do tipo PID (Proporcional-Integral-Derivativo), que atua 
sobre uma bateria de resistências elétricas. A umidade relativa, medida 
através de um sensor posicionado no centro geométrico da câmara e pró-
ximo ao forro, é também controlada por um controlador do tipo PID que 
recebe o sinal enviado por uma sonda capacitiva e atua sobre as resistên-
cias do sistema de umidificação. Um esquema da câmara de teste é ilustra-
do na Figura 3.7. 
 
Motor de passo 
Válvula  
micrométrica 
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Figura 3.7 - Esquema da câmara de testes 
 
3.5 Sistema de medição e controle 
 
As temperaturas dos ambientes interno e externo do refrigerador 
foram medidas com transdutores de temperatura (termopares tipo T) bra-
sados dentro de cilindros de cobre padronizados. As temperaturas do flui-
do refrigerante foram medidas com termopares, também do tipo T, fixados 
sobre a tubulação mediante o uso de cinta plástica e fita adesiva dielétrica. 
Pasta térmica foi utilizada para diminuir a resistência de contato entre o 
termopar e a superfície.  
As pressões de sucção e descarga do sistema de refrigeração foram 
medidas através de transdutores de pressão absoluta. Tais transdutores 
utilizam uma fonte de alimentação constante de 10V e geram um sinal de 
tensão proporcional à pressão imposta e à tensão de alimentação. A vazão 
mássica de fluido refrigerante foi medida por um transdutor do tipo Corio-
lis, instalado na descarga do compressor e devidamente calibrado (Apêndi-
ce II). A potência das resistências, do ventilador e do compressor do refri-
gerador foram medidas com transdutores específicos que geram sinais de 
tensão diretamente proporcionais aos valores das grandezas medidas. A 
variação da massa de fluido refrigerante contida no interior do cilindro do 
dispositivo de carga foi medida através de uma célula de carga com capaci-
dade máxima de 10N, devidamente calibrada (Apêndice III). A Tabela 3.1 
mostra as características dos transdutores utilizados no aparato e suas res-
pectivas incertezas de medição. 
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Tabela 3.1 - Transdutores e respectivas incertezas 
 
 
Os dados de pressão, temperatura e vazão mássica foram adquiridos 
através de um sistema de aquisição Agilent HP34980. As potências do 
compressor, ventilador e resistências dos compartimentos refrigerados 
foram medidas com um integrador de potência Yokogawa, modelo WT230. 
Os dados de pressão, temperatura, vazão mássica e potência foram geren-
ciados e gravados num microcomputador, utilizando o software HP-VEE. A 
Tabela 3.2 lista os componentes do aparato experimental e suas principais 
características técnicas. 
 
Tabela 3.2 - Principais componentes do aparato experimental 
 
 
O sinal gerado pela célula de carga é adquirido por um segundo sis-
tema de aquisição Agilent HP34970A. A célula de carga transmite um sinal 
de tensão ao sistema de aquisição correspondente à massa do cilindro sus-
penso. Tal sinal é convertido em massa através da curva da calibração pre-
viamente obtida. O software Labview é utilizado no gerenciamento do sinal 
de massa da célula de carga, além de realizar o controle do motor de passo 
acoplado à válvula micrométrica e o controle da abertura e fechamento das 
válvulas solenoides do dispositivo de carga. Os sinais de controle são envi-
ados ao aparato experimental através da comunicação via porta paralela do 
microcomputador. A alteração da posição da válvula micrométrica e da 
Medição Transdutor Faixa de medição Incerteza
Temperatura [°C] Termopar tipo T -30,0 - 200,0 ±0,1
Pressão alta [bar] Extensômetro 0 - 20,0 ±0,04
Pressão baixa [bar] Extensômetro 0 - 10,0 ±0,02
Vazão mássica [kg/h] Coriolis 0 - 65 ±0,06
Massa de refrigerante [g] Célula de carga 0 - 1000 ±0,3
Potência do sistema [W] Watímetro 0 - 1500 ±1,5
Potência resistências [W] Watímetro 0 - 75 ±0,07
Componente Fabricante Modelo Inf. Adicionais
Cilindro Swagelok 304L-HDF4-150 Capacidade: 150ml
Célula de carga Interface Force SMT1 Cap. Máxima: 10N
Válvula solenoide Parker HP130 Orifício: 0,03 pol
Bobina solenoide Parker H-23 Tensão: 24 Vcc
Válvula de assento rotativo Swagelok B-14DKS4 -
Relé de estado sólido Contemp SS2440O7 -
Controlador PID Eurotherm 2216e -
Torque: 1,1 kgf.cm
Ângulo de passo: 1,8°
Vazão máxima: 0,16Cv
Faixa: 9,75 voltas
Refrigerador Bosch - Mabe KDN42 -
Motor de passo Akiyama AK39H/12-1.8
Válvula micrométrica Swagelok SS-4MG
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carga de fluido refrigerante é portanto realizada remotamente, através de 
uma interface desenvolvida no software Labview. 
3.5.1 Controle da carga de refrigerante 
 
A primeira parte do software desenvolvido permite a inserção ou reti-
rada de fluido refrigerante do sistema de refrigeração através do aciona-
mento remoto das válvulas solenoides do dispositivo de carga. A interface 
do programa é simples. O usuário seleciona inserção ou retirada de fluido e 
escolhe a quantidade de massa a ser transferida. Com um clique, o progra-
ma abre a válvula solicitada, fechando-a quando a massa desejada é atingi-
da. A interface do programa é mostrada na Figura 3.8. 
 
 
Figura 3.8 - Interface do programa desenvolvido para inserção e retirada con-
trolada de fluido refrigerante 
 
Para tanto, o programa monitora constantemente a massa medida 
pela célula de carga. Quando o usuário seleciona a quantidade a ser transfe-
rida, o programa calcula a massa a ser atingida e abre a válvula solenoide 
correspondente. Assim que a massa do cilindro atinge o valor desejado, o 
programa fecha a válvula. Esse processo tem boa precisão pois o sistema 
Quantidade de 
massa [g] a ser 
transferida 
Inserir ou retirar 
massa 
Quantidade atual 
de massa  
transferida 
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de aquisição possui uma taxa de aquisição de dados de 100ms e o tempo de 
resposta da válvula é elevado.  
As bobinas das válvulas solenoides são acionadas através de um relé 
de estado sólido. Tal relé é ativado pelo programa através da porta paralela 
do microcomputador. A válvula solenoide de sucção ou descarga é aberta 
quando o usuário seleciona respectivamente "INSERIR" ou "RETIRAR". 
A Figura 3.9 mostra o esquema de acionamento das válvulas solenoides. 
 
 
Figura 3.9 - Esquema de acionamento das válvulas solenoides do dispositivo 
de carga 
 
A Figura 3.10 ilustra um processo de transferência de fluido para 
dentro do sistema de refrigeração.  
 
 
Figura 3.10 - Exemplo de inserção de carga em um sistema de refrigeração 
 
Percebe-se que a massa total medida pela célula de carga, que equi-
vale ao conjunto fluido refrigerante + suporte + cilindro, decresce durante 
o processo e a diferença entre a média dos valores de massa antes da aber-
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tura e após o fechamento da válvula corresponde à massa inserida no sis-
tema. 
No processo de inserção ou retirada, após o fechamento da válvula 
solenoide correspondente, ainda ocorre transferência de uma pequena 
quantidade de fluido refrigerante devido à inércia inerente ao processo. 
Portanto, a válvula solenoide deve ser fechada um pouco antes da massa 
desejada ter sido atingida, conforme ilustra a Figura 3.10. 
Testes adicionais foram então realizados com o objetivo de inferir o 
erro inerente ao processo de carga. Tais ensaios indicaram que o fecha-
mento deve ocorrer 0,2g antes da massa desejada ter sido atingida.  
A Figura 3.11 mostra a quantidade exata de massa inserida no sis-
tema quando o programa é solicitado a inserir 5g. Percebe-se que com 
exceção de um, todos os ensaios se mantiveram dentro de uma faixa de 
erro de ±0,2g. 
 
 
Figura 3.11 - Erro do processo de carga de fluido refrigerante 
3.5.2 Controle do motor de passo 
 
A segunda parte do software desenvolvido tem por finalidade contro-
lar o motor de passo acoplado à válvula micrométrica. O usuário seleciona 
o fechamento ou a abertura da válvula e o número de passos desejado. 
Cada passo do motor corresponde a 1,8°. A válvula possui uma abrangên-
cia de 9¾ voltas, o que equivale a 1950 passos. A interface do software de-
senvolvido é mostrada na Figura 3.12. 
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Figura 3.12 - Programa desenvolvido em Labview para controle da válvula 
micrométrica 
 
A comunicação entre o software e o motor de passo também é reali-
zada via porta paralela do microcomputador. O motor de passo utilizado é 
de relutância variável, de seis fios e com quatro enrolamentos. O software é 
responsável pelo controle lógico de acionamento de cada enrolamento na 
seqüência e freqüência adequada. O sinal enviado à porta paralela deve ser 
gerenciado através de um circuito eletrônico dedicado, construído confor-
me a Figura 3.13. 
 
 
Figura 3.13 - Hardware para controle do motor de passo via microcomputador 
(Adaptado de Messias, 2006) 
 




Abrir ou fechar 
válvula 
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O circuito eletrônico utiliza um diodo zener como regulador de ten-
são e um circuito integrado ULN2003 para amplificar o nível de tensão da 
porta paralela na entrada do motor de passo. Este hardware é indispensável 
para a correta amplificação do sinal e acionamento do motor de passo, 




















4.1 Método de ensaio 
 
Os ensaios experimentais consistem no mapeamento do consumo 
de energia para diferentes pares tubo capilar – carga de refrigerante em 
todas as possíveis condições de operação. O primeiro ensaio é realizado 
com a válvula micrométrica completamente aberta e com o sistema carre-
gado com a mínima carga possível. Para tanto, fluido refrigerante é adicio-
nado ao sistema até que o refrigerador possua capacidade de refrigeração 
suficiente para atingir as temperaturas de projeto nos compartimentos 
refrigerados. Em seguida, a válvula é fechada gradativamente até que a 
posição de máxima restrição seja atingida. Na seqüência, fluido refrigerante 
é adicionado ao sistema, a válvula retorna à posição de máxima abertura e 
os testes são reiniciados. Os ensaios são encerrados quando a carga de 
refrigerante atinge o máximo valor desejado. A Figura 4.1 mostra um es-
quema dos ensaios realizados. O código ܥ corresponde à carga de fluido 
refrigerante, que varia de 1 (mínima) até ݆ (máxima). O código ܸܲ corres-
























































Vale ressaltar que ܥଵ é a carga mínima de fluido refrigerante obtida 
num ensaio com a válvula completamente aberta (ܲ ଵܸ). A mínima abertura 
ܲ ௜ܸ corresponde à posição da válvula onde ainda se consegue atingir as 
temperaturas de projeto e a máxima carga de fluido ܥ௝ corresponde à carga 
que não ponha em risco a integridade do compressor. O incremento na 
quantidade de fluido refrigerante é de aproximadamente 3g. Já o incremen-
to na movimentação da válvula não é constante pois depende da posição 
da válvula em relação à máxima abertura. Quando a válvula está mais aber-
ta, a vazão mássica varia significativamente após 0,5 ou 0,75 voltas, dife-
rente do que acontece quando a válvula está próxima do fechamento má-
ximo, onde 0,05 voltas são suficientes para uma variação considerável na 
vazão mássica. A Figura 4.2a ilustra o tipo de mapeamento desejado ao 
final dos ensaios experimentais. 
Numa segunda etapa, um método de ensaio foi desenvolvido para 
determinar o ponto de mínimo consumo de energia a partir do menor 
número de ensaios experimentais possível. A Figura 4.2b esquematiza o 
objetivo da metodologia adotada. 
 
 
    (a)                                                    (b) 
Figura 4.2 - (a) Mapeamento do consumo de energia; (b) Determinação do 
ponto de mínimo consumo de energia 
 
4.2 Cômputo do consumo de energia 
 
O compressor utilizado em um refrigerador doméstico é dimensio-
nado para fornecer uma capacidade de refrigeração superior àquela neces-
sária para vencer a carga térmica imposta ao sistema. Tal prática é utilizada 
para diminuir o tempo necessário para o produto atingir o regime perma-
nente após a partida do compressor. Portanto, para compensar o excesso 
de capacidade de refrigeração, o compressor trabalha em regime cíclico, ou 
seja, no regime liga/desliga. O tempo de funcionamento do compressor 
Metodologia 43 
 
dividido pelo tempo total de um ciclo é definido como fração de funcio-
namento. 
 
ܨܨ ≡ ݐ௟௜௚ݐ௟௜௚ ൅ ݐௗ௘௦௟ (4.1) 
 
Segundo Hermes et al. (2009), existem diversos procedimentos 
normalizados para medir o consumo de energia de refrigeradores domésti-
cos, dentre os quais se destaca a norma adotada pelos fabricantes brasilei-
ros de refrigeradores, a ISO 15502 (2007). Tal norma prevê que um teste 
de consumo de energia deve ser baseado no monitoramento da potência 
do compressor ao longo de dois testes cada qual com duração de 24 horas. 
Tal norma especifica também as temperaturas de referências para os com-
partimentos refrigerados. No caso do congelador, a temperatura depende 
da classificação do produto: -6 ºC (*) , -12ºC (**) e  -18ºC (***). Já para o 
gabinete, a temperatura de referência é fixada em 5°C.  
 
Tabela 4.1 - Temperaturas de referência dos compartimentos refrigerados 
 
 
Um dos testes de consumo é realizado com as temperaturas internas 
acima e o outro abaixo da referência. O consumo de energia é obtido pela 
interpolação dos resultados dos dois testes, com base nas temperaturas de 
referência. Os ensaios são realizados com o congelador carregado com 
pacotes de tylose, um produto sintético de calor específico equivalente ao da 
carne congelada. A temperatura da câmara de testes também é padronizada 
e depende do clima para o qual o refrigerador foi projetado: 25±0,5ºC para 
clima temperado ou subtropical e 32±0,5 ºC para regiões de clima tropical, 
predominante no Brasil. Tal procedimento exige um tempo demasiada-
mente longo, para que o produto atinja o regime cíclico periódico. O pro-
cessamento dos resultados é também demorado e complexo, devido ao 
comportamento transiente do refrigerador.  
Em face do exposto, resolveu-se adotar a metodologia proposta por 
Hermes et al. (2009) para o cômputo do consumo de energia. Tal metodo-
logia se baseia na realização de testes em regime permanente, o que reduz o 
tempo de ensaio e mantém a qualidade dos resultados. Para tanto, o exces-
so de capacidade de refrigeração é compensado pelo calor dissipado por 















No método normalizado, as temperaturas dos compartimentos são 
controladas pelo termostato e pelo damper termo-mecânico. O termostato 
liga ou desliga o compressor de acordo com a temperatura de um dos 
compartimentos, geralmente o congelador. Já o damper termo-mecânico 
controla indiretamente as temperaturas internas através da alteração da 
relação de vazão de ar entre os compartimentos. Tal mecanismo de contro-
le origina o comportamento cíclico do sistema.  
Na metodologia de Hermes et al. (2009) as temperaturas dos com-
partimentos refrigerados são controladas por controladores PID (Propor-
cional-Integral-Derivativo) que atuam sobre resistências elétricas dispostas 
no interior do produto, como mostra a Figura 4.3. O termostato é desati-
vado e o damper é mantido na posição de abertura máxima. Dessa forma, o 
refrigerador trabalha em regime permanente, sem o desligamento do com-
pressor, com termostato e damper desativados, e com as temperaturas in-
ternas controladas por resistências elétricas. 
 
 
Figura 4.3 - Controle independente das temperaturas dos compartimentos 
refrigerados 
 
Para determinar o consumo de energia através dessa metodologia 
deve-se, primeiramente, calcular a carga térmica imposta ao produto, com 
Metodologia 45 
 
base nas temperaturas dos compartimentos, na temperatura ambiente e na 
condutância global de cada compartimento (UA). Tais condutâncias foram 
obtidas através de testes de fluxo de calor reverso (Apêndice IV). Assim, 
na condição de regime permanente, a carga térmica do produto pode ser 
calculada através da seguinte equação: 
 
ሶܳ ௧ ൌ ܷܣ௖௚൫ ௔ܶ െ ௖ܶ௚൯ ൅ ܷܣ௚൫ ௔ܶ െ ௚ܶ൯ ൅ ሶܹ௩.௘ (4.2) 
 
onde ሶܹ ௩,௘ é a potência consumida pelo ventilador do evaporador, ௚ܶ é a 
temperatura do gabinete, ௖ܶ௚ é a temperatura do congelador, ௔ܶ é a tempe-
ratura ambiente e ܷܣ௖௚ e ܷܣ௚	são respectivamente as condutâncias térmicas 
do congelador e do gabinete. 
A capacidade de refrigeração é a energia retirada do produto para 
manter as temperaturas internas de projeto. Em regime permanente, tal 
energia é resultado da soma da carga térmica com as potências elétricas 
dissipadas pelas resistências do congelador e do gabinete, ሶܹ ௖௚ e ሶܹ௚. 
 
ሶܳ ௘ ൌ ሶܳ ௧ ൅ ሶܹ௖௚ ൅ ሶܹ௚ (4.3) 
 
 
Figura 4.4 - Balanço de energia no refrigerador 
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Como mencionado anteriormente, quando o refrigerador opera em 
regime cíclico, toda a energia que entra no produto durante um ciclo deve 
ser eliminada pelo compressor. Assim, a fração de funcionamento (ܨܨ) 




. ݀ݐ ൅ න ሶܳ௘,ௗ௘௦௟
௧೏೐ೞ೗
. ݀ݐ ൌ න ሶܳ௧
௧೗೔೒




Em regime cíclico, a capacidade de refrigeração quando o compres-
sor está desligado ( ሶܳ ௘,ௗ௘௦௟) é nula. Neste período, o ventilador do evapora-
dor é desligado juntamente com o compressor. Assim, a potência do venti-
lador deve ser subtraída da carga térmica imposta ao produto no período 
de desligamento ( ሶܳ ௧,ௗ௘௦௟ ൌ ሶܳ௧ െ ሶܹ௩,௘ሻ. 
Desta forma, a Equação (4.4) pode ser simplificada: 
 
തܳ௘. ݐ௟௜௚ ൌ തܳ௧. ݐ௟௜௚ ൅ ሺ തܳ௧ െ ഥܹ௩,௘ሻ. ݐௗ௘௦௟ (4.5)
 
Rearranjando a equação anterior para a fração de funcionamento: 
 
	ܨܨ ≡ ݐ௟௜௚ݐ௟௜௚ ൅ ݐௗ௘௦௟ ≅
തܳ௧ െ ഥܹ௩,௘
തܳ௘ െ ഥܹ௩,௘ (4.6)
 
Isso significa que a fração de funcionamento pode ser obtida através 
de um teste em regime permanente, a partir da carga térmica e da capaci-
dade de refrigeração do produto. O consumo de energia, por sua vez, pode 
ser obtido multiplicando-se a fração de funcionamento pelo consumo de 
energia em regime permanente, como indicado a seguir: 
 
ܥܧ ൌ ܨܨ. ഥܹ௦௜௦௧  (4.7)
 
onde  ഥܹ௦௜௦௧ é a potência média consumida pelo sistema ( ഥܹ௞ ൅ ഥܹ௩,௘ሻ. 
Finalmente, o coeficiente de desempenho (COP) do sistema pode 
ser calculado por: 
 
ܥܱܲ ൌ ሶܳ௘ሶܹ ௦௜௦௧ ൌ
തܳ௧ ൅ ഥܹ௩,௘ሺܨܨ െ 1ሻ
ܥܧ  (4.8)
 
É importante salientar que em todos os testes experimentais, as 
temperaturas dos compartimentos foram mantidas constantes e iguais às 
temperaturas de referência para o produto em questão. Ensaios realizados 
em condições extremas, onde o refrigerador não atingiu as temperaturas de 
referência, não foram considerados nesse trabalho. 
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Validação da metodologia 
 
A metodologia proposta por Hermes et al. (2009) foi utilizada em 
todos os ensaios experimentais do presente trabalho. O tempo total para 
realização de cada teste foi de aproximadamente 12 horas, enquanto que o 
teste normalizado exigiu 48 horas. Houve, portanto, uma economia de 
tempo de mais de três vezes para realização de um teste de consumo de 
energia. É importante lembrar também que a metodologia adotada possibi-
lita ainda o cômputo da capacidade de refrigeração, da carga térmica e do 
coeficiente de desempenho do sistema, parâmetros dificilmente medidos 
em testes normalizados. 
A norma ISO 15502 (2007) estabelece que o consumo de energia 
seja inferido a partir da realização de dois testes distintos, ambos com du-
ração de 24 horas. Em tais testes, as parcelas de consumo referentes à 
partida do compressor e à resistência de degelo são levadas em considera-
ção. Na metodologia adotada o compressor está constantemente ligado e a 
resistência de degelo desligada. Dessa forma, a metodologia adotada não 
prevê exatamente o consumo de energia medido pela metodologia norma-
lizada, porém, é capaz de prever a variação do consumo de energia quando 
o refrigerador é submetido à diferentes geometrias e condições de opera-
ção. 
A metodologia proposta por Hermes et al. (2009) foi validada por 
Knabben et al. (2011), através da realização de testes com os dois procedi-
mentos em um produto igual ao utilizado no presente trabalho. Para tanto, 
ensaios foram realizados em três etapas: (i) condensador livre; (ii) conden-
sador 50% bloqueado e; (iii) condensador 75% bloqueado. O bloqueio 
proposital do condensador teve por objetivo a diminuição da troca de calor 
e conseqüentemente o aumento das temperaturas de condensação e de 
evaporação do sistema. A Figura 4.5 ilustra o condensador bloqueado. 
Os consumos de energia medidos em regime permanente (RP) e se-
gundo a norma ISO 15502 (2007) são mostrados na Tabela 4.2 e na Figura 
4.6. Pode-se perceber que a metodologia adotada subestima o consumo de 
energia normalizado em aproximadamente 6%.  
 
















Figura 4.5- Isolamento do condensador. (a)50% bloqueado; (b)75% bloqueado 
 
A Figura 4.6 mostra ainda que as curvas de consumo são pratica-
mente paralelas, o que indica que a metodologia adotada consegue prever a 
mesma tendência dos testes normalizados. Tais resultados ilustram o po-
tencial desta nova ferramenta para o presente trabalho, uma vez que o 
mapeamento do consumo de energia e a busca do ponto ótimo de opera-
ção exige a realização de dezenas de testes. 
 
 
Figura 4.6 - Testes normalizados vs. testes em regime permanente 
 
Os resultados obtidos no exercício de validação comprovam a po-
tencialidade dessa nova ferramenta na avaliação de sistemas de refrigera-





























ção. No entanto, é importante salientar que o uso de tal metodologia não 
visa substituir o padrão normalizado de testes de consumo de energia, mas 
sim agilizar o processo de avaliação de um produto. 
 
4.3 Processamento de Dados 
 
Um modelo numérico foi desenvolvido para simular a vazão mássi-
ca de refrigerante através de um tubo capilar com regiões adiabáticas e não-
adiabáticas. Tal modelo, descrito no capítulo seguinte, é capaz de estimar a 
vazão mássica, o diâmetro interno ou o comprimento do tubo capilar, 
dependendo das condições de entrada impostas pelo usuário. É importante 
destacar que inúmeras combinações de diâmetro e comprimento do tubo 
capilar servem para obter a expansão desejada. A Tabela 4.3 a seguir mos-
tra as três variações do algoritmo em questão. 
 
Tabela 4.3 - Variações do modelo numérico desenvolvido 
 
 
Após a realização dos testes com o refrigerador, a carga de refrige-
rante e a restrição do dispositivo de expansão que fornecem o máximo 
coeficiente de desempenho são determinadas. Porém, o dispositivo de 
expansão utilizado é uma combinação de um tubo capilar com uma válvula 
de expansão. Desta forma, ainda há a necessidade de se especificar um 
tubo capilar comercial que forneça uma restrição equivalente à imposta 
pelo par tubo capilar - válvula de expansão, o que ocorreu de acordo com 
o procedimento mostrado na Figura 4.7. 
Primeiramente, a vazão mássica, as condições de operação e as ca-
racterísticas geométricas do tubo capilar e do trocador de calor interno são 
fornecidas como dados de entrada para o modelo desenvolvido. Tal mode-
lo (versão 2) calcula o diâmetro interno do capilar correspondente. Caso o 
diâmetro calculado não corresponda a um diâmetro disponível comercial-
mente, faz-se o uso da metodologia de medição da vazão de nitrogênio 
através de tubos capilares, descrita no Apêndice V. A vazão de nitrogênio 
do tubo capilar em questão é então estimada através da correlação propos-
ta por Kipp e Schmidt (1961), descrita posteriormente. Em seguida, esco-
lhe-se um tubo capilar com diâmetro comercial e executa-se testes em uma 
bancada de medição de vazão de nitrogênio (Apêndice V), até que se en-
contre o comprimento de capilar que origina a vazão mássica de nitrogênio 
desejada. 
Versão Dados de entrada Dado de saída
1 Vazão mássica e diâmetro interno Comprimento
2 Vazão mássica e comprimento Diâmetro interno




Figura 4.7 - Fluxograma para obtenção do tubo capilar ideal 
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Os tubos capilares utilizados em refrigeração doméstica são do tipo 
não-adiabáticos, o que significa que existe um trocador de calor interno 
(TCI). Os TCI são ou do tipo lateral, quando o tubo capilar é soldado à 
superfície externa da linha de sucção, ou do tipo concêntrico, quando o 
tubo capilar é introduzido na linha de sucção. O refrigerador em questão 
utiliza um trocador de calor do tipo concêntrico, que pode ser dividido em 
três regiões distintas: (i) região adiabática de entrada (ܮ௘௡௧), (ii) região não-
adiabática (ܮ௛௫) e (iii) região adiabática de saída (ܮ௦௔௜). 
 
 
Figura 5.1 - Tubo capilar não-adiabático do tipo concêntrico 
 
O fluido refrigerante sofre primeiramente uma redução de pressão 
devido aos efeitos viscosos, até que a condição de saturação seja atingida. 
A partir desse ponto ocorre uma redução progressiva de pressão em decor-
rência da aceleração do escoamento provocada pela redução da densidade 
do fluido. Em algumas condições, o fluido atinge a velocidade do som, 
quando então a vazão mássica se desacopla da pressão de evaporação (Fox 
et al., 2006). 
 
5.1 Equações fundamentais e simplificações 
 
O escoamento de fluidos refrigerantes em tubos capilares é conside-
rado bastante complexo por envolver fenômenos como mudança de fase, 
compressibilidade e metaestabilidade. O modelo desenvolvido é do tipo 
distribuído, pois se baseia nas equações de conservação da massa, quanti-
dade de movimento e energia, aplicadas a volumes de controle unidimensi-
onais distribuídos ao longo do domínio (Mezavila e Melo, 1996; Hermes et 
al., 2000). Apesar de bastante preciso, o modelo distribuído apresenta 
grande dificuldade de convergência, como é ressaltado por Negrão e Melo 
(1999) e Bansal e Yang (2005). A abordagem proposta por Hermes et al. 
(2008b) resolve esse problema sem comprometer a qualidade dos resulta-
dos.  
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As equações  conservativas na sua forma completa são complexas e 
exigem simplificações para serem resolvidas. As seguintes simplificações 
foram adotadas no presente trabalho. 
 
 Escoamento em regime permanente e plenamente desenvolvido; 
 Tubo capilar horizontal, reto, com seção transversal e rugosidade 
da superfície interna constantes; 
 Fluido Newtoniano; 
 Escoamento incompressível na região monofásica; 
 Escoamento sem dissipação viscosa (Hermes, 2006); 
 Escoamento sem perdas de carga localizadas nas regiões de entra-
da e saída do tubo capilar (Melo et al., 1999); 
 Escoamento sem metaestabilidade (Boabaid Neto, 1994); 
 Escoamento homogêneo na região bifásica (Seixlack, 1996); 
 Tubo capilar e TCI totalmente isolados do ambiente externo; 
 Refrigerante puro (sem óleo); 
 Há apenas vapor superaquecido na linha de sucção; 
 Fluxo de calor uniforme ao longo do trocador de calor interno 
(Hermes et al., 2008b); 
 Escoamento isentálpico na região adiabática (Yilmaz e Unal, 
1996). 
Com base nas simplificações anteriores, as equações de conservação 
da massa e da quantidade de movimento para um volume elementar de 
fluido ݀ݖ, podem ser escritas da seguinte forma (Hermes et al., 2008b): 
 
݀ܩ






ܦ ൌ 0 (5.2)
 
onde ܩ é o fluxo de massa de refrigerante [݇݃. ݏିଵ.݉ିଶ], ܸ representa a 
velocidade média do escoamento na direção axial ݖ	ሾ݉. ݏିଵሿ, ݌ é a pressão 
[ܲܽ], ߬ ൌ ݂ܩܸ/8 é a tensão de cisalhamento na parede interna do tubo [ܲܽ], 
݂ representa o fator de atrito de Darcy, ܦ é o diâmetro interno do tubo 
capilar e ݄ representa a entalpia específica [ܬ. ݇݃ିଵ]. 
Sabendo que o fluxo de massa é definido como ܩ ൌ ܸ/ݒ, onde ݒ é o 
volume específico [݉ଷ. ݇݃ିଵ], pode-se facilmente mostrar que ܸ݀ ൌ ܩ݀ݒ. 
Substituindo ܸ݀ e ܸ na Equação (5.2), tem-se: 
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ܩଶ݀ݒ ൅ ݀݌ ൅ 4߬ܦ ݀ݖ ൌ 0 (5.3) 
 
Como o volume específico é função da pressão e entalpia do fluido, 
ݒ ൌ ݂ሺ݌, ݄ሻ, das relações de Maxwell, ݀ݒ é definido como: 
 
݀ݒ ൌ ߲ݒ߲݌൰௛
݀݌ ൅ ߲ݒ߲݄൰௣ ݄݀ (5.4) 
 
Para um dado fluxo de massa ܩ, as equações (5.3) e (5.4) e a equa-
ção da conservação da energia, abordada posteriormente, formam um 
sistema de 3 equações e 4 incógnitas (ݒ, ݌, ݖ, ݄), de maneira que uma incóg-
nita deve ser escolhida como domínio de integração. Para tanto, a coorde-
nada espacial ݖ tem sido largamente empregada (Mezavila, 1995; Hermes, 
2000). Porém, neste trabalho adotou-se a pressão como domínio de inte-
gração, a exemplo de trabalhos anteriores (Chung, 1998; Hermes, 2006). 
Desta forma, as equações (5.3) e (5.4) podem ser rearranjadas con-






1 ൅ ܩଶ ൤ݒ ቀ߲ݒ߲݄ቁ௣ ൅ ൬
߲ݒ
߲݌൰௛൨





A Equação (5.5) expressa a variação do comprimento do tubo para 
qualquer região do tubo capilar.  
Reescrevendo a Equação (5.5) para a região adiabática (ݍ ൌ 0), onde 
o escoamento é considerado isentálpico (߲ݒ/߲݄ ൌ 0) e substituindo ainda a 









Yilmaz e Unal (1996) propuseram um modelo matemático para cál-
culo do fluxo de massa através de tubos capilares adiabáticos considerando 
o escoamento isentálpico (݄ ൌ ܿ݋݊ݏݐܽ݊ݐ݁). A mesma abordagem foi utiliza-
da no presente trabalho. Já na região não-adiabática, segundo Hermes et al. 
(2008b), o efeito da variação de energia cinética na entalpia também é in-
significante. Portanto, a variação da entalpia pode ser expressa apenas pela 
troca de calor do tubo capilar com a linha de sucção. Desta forma, faz-se 
um balanço de energia no trocador de calor interno, conforme Equação 
(5.7). 
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Figura 5.2 - Balanço de energia no trocador de calor interno 
 
ݍ ௘ܲ௥݀ݖ ൅ ሶ݉ ൬݄ ൅ ߲݄߲ݖ ݀ݖ൰ ൌ ሶ݉ ݄ (5.7)
 
ሶ݉ ݄݀ ൌ െݍ ௘ܲ௥݀ݖ (5.8)
 
onde ௘ܲ௥ ൌ ߨܦ representa o perímetro do tubo capilar [݉] e ሶ݉ ൌ ܩߨܦଶ/4 é 
a vazão mássica [݇݃/ݏ]. Desta forma, a equação da conservação de energia 
pode ser reescrita simplesmente como: 
 
ܩ݄݀ ൌ െ4ݍܦ ݀ݖ (5.9)
 
Considerando que há apenas vapor superaquecido na linha de suc-
ção (ܿ௣ ൌ ௗ௛ௗ்): 
 
ܩܿ௣௦݀ ௦ܶ ൌ 4ݍܦ ݀ݖ (5.10)
 
As equações diferenciais (5.5), (5.9) e (5.10) são todas de primeira 
ordem, exigindo apenas uma condição de contorno. As condições de con-
torno são definidas pelo estado termodinâmico do fluido refrigerante na 
entrada do tubo capilar (temperatura e pressão de condensação) e na en-
trada da linha de sucção (temperatura e pressão de evaporação). Nota-se 
que há 4 condições de contorno para apenas 3 equações. Uma das condi-
ções de contorno é utilizada no cálculo iterativo do fluxo de massa ou do 
diâmetro interno do tubo, sendo esta a pressão de evaporação ou a pressão 
sônica, caso o escoamento seja blocado (Melo et al., 1992). A blocagem do 
escoamento ocorre na saída do tubo capilar e é geralmente definida pelo 
critério de Fanno, ݀ݏ/݄݀ → 0 (Stoecker e Jones, 1985) ou pelo critério de 
Fauske (1962), ݀݌/݀ݖ → െ∞ , os quais são matematicamente equivalentes 
(Silva, 2008). Embora todos os trabalhos da literatura tradicionalmente 
adotem tais critérios, optou-se aqui pelo simples alcance da velocidade 
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sônica como critério de blocagem. A velocidade sônica foi definida como 





 Portanto, resumidamente, o escoamento de fluido refrigerante em 
tubos capilares não-adiabáticos foi modelado conforme Tabela 5.1. 
 
Tabela 5.1 - Equações utilizadas para cálculo do comprimento do tubo capilar 
e entalpia do fluido nas regiões adiabática e não-adiabática 
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Para resolver simultaneamente as equações (5.5), (5.9) e (5.10), a 
temperatura de saída da linha de sucção deve ser inicialmente arbitrada e 
sucessivamente corrigida de acordo com a diferença entre a temperatura 
real e a temperatura calculada na entrada da linha de sucção. 
 
 
Figura 5.3 - Esquema iterativo para cálculo da temperatura na saída da linha de 
sucção 
 
onde ௘ܶ௡௧,௖௔௣ representa a temperatura de entrada no tubo capilar (conheci-
da), ௘ܶ௡௧,௦ a temperatura de entrada na linha de sucção (conhecida) e ௦ܶ௔௜,௦ a 
temperatura de saída da linha de sucção. 
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Tal procedimento iterativo onera o processo de convergência, cri-
ando instabilidades no modelo e aumentando o tempo computacional. 
Para evitar esse processo iterativo adicional, Hermes et al. (2008b) propu-
seram uma nova abordagem quanto à troca de calor na região não-
adiabática, tratando tal região como um trocador de calor contra-corrente. 
O método da ߝ-ܷܰܶ foi utilizado considerando fluidos com capacidades 
térmicas equivalentes (Incropera e DeWitt, 2003). Para este caso, a efetivi-
dade é expressa como: 
 
ߝ ൌ ܷܰܶ1 ൅ ܷܰܶ (5.12)
 
onde ߝ é a efetividade, ܷܰܶ ൌ 4ܷܮ௛௫/ܿ௣௦ܩܦ é o número de unidades de 
transferência, ܮ௛௫ é o comprimento do trocador de calor interno e ܷ é o 
coeficiente global de transferência de calor [ܹ݉ିଶ°ܥିଵ] o qual é calculado 











onde ħ௖௔௣ e ħ௦ são respectivamente os coeficientes de convecção no interi-
or do tubo capilar e da linha de sucção e ܦ௢ é o diâmetro externo do tubo 
capilar. Ainda segundo Hermes et al. (2008b), uma análise dimensional 
mostrou que ܦ/ħ௦ܦ௢ é no mínimo 100 vezes maior que 1/ħ௖௔௣, o que signi-
fica que ܷ ≅ ħ௦ܦ௢/ܦ. 
A temperatura de saída da linha de sucção, ௦ܶ௔௜,௦, e o fluxo de calor, 
ݍ [ܹ݉ିଶ], podem ser portanto calculados da seguinte forma: 
 
ݍ ൌ ߝܿ௣௦ܩሺ ௘ܶ௡௧,௖௔௣ െ ௘ܶ௡௧,௦ሻܦ4ܮ௛௫  (5.14)
 
௦ܶ௔௜,௦ ൌ ௘ܶ௡௧,௦ ൅ ߝሺ ௘ܶ௡௧,௖௔௣ െ ௘ܶ௡௧,௦ሻ (5.15)
 
As equações (5.14) e (5.15) permitem o cálculo do fluxo de calor na 
região do trocador de calor interno e da temperatura de saída da linha de 
sucção, reduzindo o sistema de equações principais para apenas 2 equa-
ções, conforme mostra a Tabela 5.1. Tal artifício elimina a dificuldade de 
convergência do modelo distribuído. 
A rigor, a utilização do método da ߝ-ܷܰܶ neste caso é indevida. Na 
derivação das equações que dão origem ao método, assume-se que não há 
mudança de fase. Essa condição é desobedecida quando há flashing de refri-
gerante no interior do tubo capilar. Ou seja, a variação de temperatura não 
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ocorre exclusivamente pela transferência de calor com a outra corrente. De 
qualquer forma, estima-se que os erros inerentes ao uso indevido deste 
método não comprometem significativamente os resultados. 




Figura 5.4 - Esquema de solução do modelo simplificado 
 
5.2 Equações complementares 
 
Para resolver as equações anteriores é preciso utilizar correlações 
empíricas para os fatores de atrito em ambas regiões (monofásica e bifási-
ca) e também para a viscosidade na região bifásica. Tais correlações são 
escolhidas de forma que o modelo matemático represente da melhor ma-
neira possível os resultados experimentais. Assim como Yilmaz e Unal 
(1996) e Hermes et al. (2008b), o fator de atrito foi calculado através da 
correlação proposta por Churchill (1977), indicada a seguir: 
 
݂ ൌ 8 ቈ൬ 8ܴ݁൰
ଵଶ

















onde ܴ݁ é o número de Reynolds do escoamento e ݁௥௨௚ representa a rugo-
sidade da parede interna do tubo capilar [݉]. O coeficiente de transferência 
de calor por convecção entre o tubo capilar e a linha de sucção é estimado 
pela correlação de Gnielinski (1976), indicada a seguir: 
58 Modelo numérico 
 
ܰݑ ൌ
൬݂8൰ ሺܴ݁ െ 1000ሻܲݎ





ħ௦ ൌ ݇ܰݑܦ௛  (5.20)
 
O Número de Nusselt e o Número de Reynolds são baseados no 
diâmetro equivalente, considerando a região anular entre os tubos concên-
tricos. As propriedades do fluido foram avaliadas à pressão de evaporação 
e temperatura de entrada da linha de sucção. 
O Número de Reynolds da região bifásica foi obtido através da cor-
relação para a viscosidade bifásica proposta por Cicchitti et al. (1960): 
 
ߤ௕௜௙ ൌ ߤ௟ ൅ ߯ሺߤ௩ െ ߤ௟ሻ (5.21)
 
onde ߤ௩ e ߤ௟ são as viscosidades do vapor e do líquido [݇݃݉ିଵݏିଵ] e ߯ 
representa o título do refrigerante.  
Todas as propriedades termofísicas e termodinâmicas do fluido re-
frigerante foram obtidas com o software REFPROP, integrado à plataforma 
de cálculo EES (Klein e Alvarado, 2004). 
 
5.3 Algoritmo numérico 
 
O algoritmo desenvolvido permite a escolha da variável a ser calcu-
lada: vazão mássica ou diâmetro interno do tubo capilar. Especificando 
uma, a outra é calculada iterativamente. O incremento da variável de inte-
resse é fixa e da mesma ordem de grandeza da incerteza da medição dos 
ensaios experimentais: ∆ ሶ݉ ൌ 0,01	݇݃/݄ e ∆ܦ ൌ 0,01	݉݉. A convergência é 
obtida quando a pressão sônica ou a pressão de evaporação é atingida. 
Resultados satisfatórios foram obtidos utilizando apenas 300 pontos de 
integração (߂ܲ ൌ 0,02	ܾܽݎ), como indicado na Tabela 5.2.  A Figura 5.5 
mostra o algoritmo de solução do modelo. 
 
Tabela 5.2 - Sensibilidade do modelo vs. discretização 
 
Discretização espacial 10000 1000 300 100 50 30
ΔP [bar] 0,0005 0,005 0,02 0,05 0,1 0,15
Tempo [s] 634 51,2 14,5 5,3 2,5 1,4
Vazão mássica [kg/h] 1,29 1,29 1,29 1,28 1,27 1,27
L = 3m, Lin = 0,6m, Lhx = 1m, Tc = 48°C, Te = -25°C, ΔTsub = 10°C, ΔTsup = 10°C
Análise de sensibilidade (R600a, dint = 0,553mm, dext = 1,8mm, Dsuc = 6,3mm, 
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Figura 5.5 - Algoritmo de solução 
 
Uma variação do modelo numérico permite o cálculo do compri-
mento do tubo capilar. Neste caso, não há iteração. Além da vazão e diâ-
metro interno, o comprimento de entrada adiabático e o comprimento 
não-adiabático são dados de entrada para essa versão. O comprimento 




















































O modelo numérico desenvolvido neste trabalho foi validado utili-
zando-se resultados experimentais obtidos para HC-600a e HFC-134a em 
tubos capilares não-adiabáticos (Melo et al., 2002; Zangari, 1998). Tais 
dados experimentais referem-se a diferentes geometrias (diâmetro interno 
entre 0,553mm e 0,830mm e comprimento entre 3m e 4m) e diversas con-
dições de operação (pressão de condensação, pressão de evaporação e 
graus de superaquecimento e sub-resfriamento). A Figura 5.6 compara a 
vazão mássica prevista pelo modelo com os dados experimentais obtidos 
por Melo et al. (2002) e Zangari (1998).  
 
 
Figura 5.6 - Comparação entre a vazão calculada pelo modelo e dados experi-
mentais obtidos por Melo et al. (2002) e Zangari (1998) 
 
Como indicado na Figura 5.6, 86% e 94% dos dados experimentais 
foram respectivamente estimados pelo modelo com erro inferior a ±10% e 
±15%. 
O diagrama pressão-entalpia da Figura 5.7 ilustra a previsão dos es-
tados termodinâmicos do refrigerante ao longo de um tubo capilar não-
adiabático. É possível distinguir claramente as regiões adiabáticas de entra-
da e saída e a região onde há a troca de calor com a linha de sucção. 
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Figura 5.7 - Estados termodinâmicos do refrigerante ao longo de um tubo 
capilar não-adiabático (R600a; Pc = 6,5bar; Pe = 0,5bar; ΔTsub = 2°C; L = 4m; 




















6.1 Resultados Experimentais 
 
Os testes experimentais foram realizados de acordo com a metodo-
logia descrita no item 4.1. No total foram realizados 95 ensaios experimen-
tais. A carga de refrigerante mínima utilizada foi de 36,7g. A carga máxima 
foi de 64,7g. A abertura da válvula micrométrica foi variada entre a posição 
máxima e a posição de 0,425 voltas. Os ensaios tiveram por objetivo avali-
ar os efeitos da restrição do dispositivo de expansão e da carga de refrige-
rante sobre o desempenho do sistema de refrigeração.  
Os resultados foram analisados da seguinte forma: (i) análise do 
efeito da restrição do dispositivo de expansão (RDE) com carga constante, 
(ii) análise do efeito da carga de refrigerante com restrição constante e (iii) 
análise combinada do efeito da restrição do dispositivo de expansão e da 
carga de refrigerante. 
 
Definições e considerações relevantes 
 
As pressões de descarga e sucção foram medidas através de transdu-
tores de pressão absoluta instalados respectivamente na descarga e sucção 
do compressor. O sub-resfriamento foi calculado através da diferença 
entre a temperatura de saturação correspondente à pressão de descarga e a 
temperatura na saída do condensador. O superaquecimento foi calculado a 
partir da diferença entre as temperaturas na saída e entrada do evaporador. 
Nesse caso, optou-se por não usar o sinal da pressão de sucção devido à 
considerável perda de carga existente na região de baixa pressão, como 
mostrado no Apêndice VI. 
6.1.1 Análise do efeito da RDE 
 
A restrição do dispositivo de expansão foi variada através da abertu-
ra e fechamento da válvula micrométrica. O motor de passo acoplado à 
válvula possui discretização de 1,8° (0,005 voltas), ou seja, uma volta com-
pleta da válvula equivale a 200 passos. A abertura da válvula (AV) foi de-
signada de acordo com o número de voltas que faltam para o fechamento 
total. A válvula micrométrica possui uma faixa de regulagem de 9¾ voltas, 
desde a abertura máxima até a mínima. Portanto, a posição completamente 
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aberta corresponde a abertura (AV) 9¾, enquanto a posição totalmente 
fechada corresponde a abertura nula (0).  
Os testes foram iniciados partindo-se do ponto de maior abertura. 
A válvula era então progressivamente fechada até que a vazão mássica 
apresentasse uma variação significativa. Quando a válvula está mais próxi-
ma da abertura máxima, uma movimentação de 0,5 voltas é praticamente 
insignificante. Porém, quando ela está mais próxima da abertura mínima, 
0,05 voltas são suficientes para provocar uma alteração significativa na 
vazão mássica. Portanto, como o comportamento do sistema não varia 
linearmente com a abertura da válvula (AV), decidiu-se empregar a posição 
da válvula (PV) como uma variável, a fim de facilitar a análise dos resulta-
dos. A posição 11 corresponde à maior abertura, enquanto a posição 0 
corresponde à menor abertura da válvula.  
A Tabela 6.1 mostra a vazão mássica, as pressões do sistema, a tem-
peratura de evaporação, os graus de sub-resfriamento e superaquecimento, 
a potência consumida pelo compressor e a capacidade de refrigeração em 
função da posição da válvula (PV), para uma carga de isobutano de 46,9g. 
Tal tabela mostra também a relação entre a abertura (AV) e a posição da 
válvula (PV). Essa relação é idêntica para todas as cargas de fluido refrige-
rante utilizadas. Para a carga em questão, na posição 0, o sistema não atin-
giu as temperaturas requeridas nos compartimentos refrigerados. 
 
Tabela 6.1 - Ensaios com diferentes restrições e com 46,9g de isobutano 
 
 
A Figura 6.1 mostra a vazão mássica em função da posição da vál-
vula para diferentes cargas de fluido refrigerante. Tal variação mostrou-se 
linear, visto que a posição da válvula foi escolhida com base na variação da 
vazão mássica. A Figura 6.1 mostra ainda que quando o sistema é carrega-
AV PV mexp Pdesc Ps Te ΔTsup ΔTsub Wk Qe
[voltas] [-] [kg/h]  [bar]  [bar] [°C] [°C] [°C] [W] [W]
aberta 11 1,38 6,30 0,38 -26,1 0,8 3,3 104,6 106,5
1,750 10 1,37 6,32 0,38 -26,2 0,8 3,4 104,1 107,5
1,000 9 1,35 6,36 0,38 -26,3 1,0 3,7 103,7 108,2
0,750 8 1,33 6,34 0,37 -26,6 1,7 4,2 102,5 107,6
0,650 7 1,31 6,33 0,36 -26,7 2,2 4,4 102,1 107,2
0,600 6 1,30 6,30 0,36 -26,9 2,7 4,6 101,4 106,7
0,550 5 1,28 6,28 0,36 -27,0 3,0 4,8 100,8 105,8
0,525 4 1,25 6,27 0,35 -27,4 3,9 4,9 99,58 103,3
0,500 3 1,22 6,21 0,34 -27,7 4,4 5,0 98,25 100,6
0,475 2 1,18 6,14 0,33 -28,3 5,5 5,0 96,69 97,87
0,450 1 1,14 6,09 0,33 -28,9 6,5 5,0 94,86 94,89
0,425 0 - - - - - - - -
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do com apenas 40,5g de refrigerante, o sistema funciona adequadamente 
até a posição 7 (0,65 voltas). Abaixo desta posição, a combinação de carga 
e vazão mássica faz com que o sistema não atinja as temperaturas de refe-
rência nos compartimentos refrigerados. O ajuste linear para a carga de 
40,5g apresentou uma tendência levemente diferente dos demais devido ao 
menor número de pontos experimentais. 
 
 
Figura 6.1 - Vazão mássica em função da posição da válvula e da carga de 
refrigerante 
 
Com o aumento da restrição do dispositivo de expansão, o refrige-
rante se acumula no condensador e se torna mais escasso no evaporador, 
provocando a diminuição da temperatura de evaporação e o aumento do 
grau de superaquecimento. Com a queda da pressão de evaporação e o 
aumento do superaquecimento (ver Figura 6.2), o volume específico do 
fluido na sucção do compressor aumenta, provocando a diminuição da 
vazão mássica em circulação, como ilustrado na Figura 6.1.  
Com o aumento da restrição, a temperatura na saída do condensa-
dor diminui, devido a redução da vazão mássica. A pressão de condensação 
primeiramente aumenta e depois diminui com o aumento da restrição. O 
efeito desses dois parâmetros combinados provoca o aumento do grau de 
sub-resfriamento, ilustrado na Figura 6.2. 
A Figura 6.3 ilustra a variação do efeito refrigerante específico 
ሺ݄ଵᇱ െ ݄ସሻ (Figura 1.8) e da vazão mássica em função da posição da válvula 
para o sistema carregado com 46,9g. A vazão mássica varia linearmente 
com a posição da válvula, como visto anteriormente, enquanto o efeito 
refrigerante específico (ERE) aumenta com o aumento da restrição impos-





Figura 6.2 - Superaquecimento e sub-resfriamento em função da posição da 
válvula para carga fixa de 46,9g 
 
 
Figura 6.3 - Efeito refrigerante específico e vazão mássica em função da posi-
ção da válvula para carga fixa de 46,9g 
 
Quando a válvula está na posição menos restritiva, o sistema opera 
com uma maior pressão de evaporação e menores graus de superaqueci-
mento e sub-resfriamento, como indicado na Tabela 6.1 e Figura 6.2. À 
medida que a válvula se torna mais restritiva, a combinação da redução da 
pressão de evaporação e aumento do sub-resfriamento e superaquecimento 
provoca o aumento do efeito refrigerante específico (ERE). Para maiores 
restrições, a variação do ERE tende a diminuir devido à acentuada dimi-
nuição da pressão de condensação (Figura 6.5) combinada com um sub-
resfriamento relativamente constante (Figura 6.2). A Figura 6.4 mostra um 

















































esquema da variação do ERE em função das pressões de condensação e 
evaporação, graus de sub-resfriamento e superaquecimento.  
A capacidade de refrigeração é obtida através do produto da vazão 
mássica pelo efeito refrigerante específico, e como esses parâmetros variam 
de maneira oposta, a capacidade de refrigeração passa por um ponto de 
máximo, como ilustrado na Figura 6.5. 
 
 
Figura 6.4 - Efeito refrigerante específico em função da restrição do dispositi-
vo de expansão 
 
 
Figura 6.5 - Capacidade de refrigeração e pressão de condensação em função 
da posição da válvula para carga de 46,9g  
 
A Figura 6.5 mostra também a pressão de condensação em função 
da posição da válvula. Inicialmente, a abertura da válvula provoca um au-











































mento da vazão mássica (Figura 6.1) e também da pressão de condensação. 
A partir de um certo ponto, quando a frente de líquido começa a atingir o 
trocador de calor interno, a situação se inverte e a pressão de condensação 
começa a cair com a diminuição da restrição. A intensificação da transfe-
rência de calor no trocador de calor interno muda o padrão de escoamento 
ao longo do tubo capilar, o que aumenta levemente a vazão mássica e re-
duz, também levemente, a pressão de condensação. Tal variação, no entan-
to, não é grande o suficiente para alterar a variação linear da vazão mássica 
com a posição da válvula, mostrada na Figura 6.1. A Figura 6.6 mostra a 
capacidade de refrigeração e a pressão de condensação em função da posi-
ção da válvula em ensaios realizados com uma carga de refrigerante de 
42,9g. Nota-se que com essa carga, a frente de líquido praticamente não 
atinge o trocador de calor interno, o que pode ser comprovado tanto pela 
ausência do ponto de máximo na capacidade de refrigeração como pela 
variação ínfima da pressão de condensação. 
 
 
Figura 6.6 - Capacidade de refrigeração em função da posição da válvula para 
carga de 42,9g  
 
A Figura 6.7 mostra a razão de pressão em função da posição da 
válvula. Pode-se perceber que a razão de pressão aumenta com o fecha-
mento da válvula micrométrica. Via de regra, o aumento da razão de pres-
são degrada o rendimento volumétrico do compressor, causando a dimi-
nuição da vazão mássica e o aumento do trabalho específico. 
 













































Figura 6.7 - Razão de pressão em função da posição da válvula para 46,9g de 
carga 
 
A Figura 6.8 mostra a variação do trabalho específico de compres-
são e da vazão mássica em função da posição da válvula micrométrica, para 
ensaios com o sistema carregado com 46,9g.  
 
 
Figura 6.8 - Trabalho específico e vazão mássica em função da posição da 
válvula para 46,9g de carga 
 
A potência de compressão é obtida através do produto do trabalho 
específico pela vazão mássica. Devido ao comportamento oposto desses 
dois parâmetros, a potência de compressão tende a passar por um máximo, 
como ilustrado na Figura 6.9. 
 























































Figura 6.9 - Capacidade de refrigeração, potência de compressão e coeficiente 
de desempenho em função da posição de válvula para carga de 46,9g 
 
A Figura 6.9 ilustra ainda a capacidade de refrigeração e o coeficien-
te de desempenho (COP) do sistema em função da posição da válvula. 
Assim, numa determinada posição de válvula onde a variação percentual da 
capacidade de refrigeração é maior que a variação percentual da potência 
de compressão, o COP aumenta. Em caso contrário, o COP diminui.  
A análise anterior mostrou resultados específicos de ensaios realiza-
dos com uma carga de 46,9g. Porém, os parâmetros analisados variam de 
forma similar, independentemente da carga de fluido refrigerante. 
6.1.2 Análise do efeito da carga de refrigerante 
 
A carga de fluido refrigerante foi variada através de um dispositivo 
de carga especialmente desenvolvido para tal finalidade. A Tabela 6.2 mos-
tra a vazão mássica, pressões de descarga e sucção, graus de sub-
resfriamento e superaquecimento, potência de compressão, capacidade de 
refrigeração e consumo de energia em função da carga de refrigerante. Em 
todos os casos a válvula foi mantida na posição 11 (totalmente aberta). 
A Figura 6.10 ilustra a vazão mássica em função da carga de fluido 
refrigerante para algumas posições de válvula. O aumento da carga aumen-
ta a massa de fluido refrigerante nos trocadores de calor, aumentando 
assim as pressões de condensação e evaporação e diminuindo o superaque-
cimento. Com a diminuição do superaquecimento e o aumento da pressão 
de sucção, o volume específico do vapor na sucção do compressor dimi-
nui, aumentando assim a vazão mássica. Tal comportamento se manifesta 
com maior intensidade em maiores aberturas. 
 
































Figura 6.10 - Vazão mássica em função da carga de refrigerante 
 
O aumento da vazão mássica se deve principalmente ao fato de 
grandes aberturas combinadas com elevadas cargas facilitarem a entrada de 
líquido na linha de sucção. A presença de líquido nesta linha provoca a 
diminuição da temperatura na sucção do compressor e, conseqüentemente, 
do volume específico. A Figura 6.11 mostra a temperatura na sucção do 
compressor em função da carga de fluido refrigerante. Nota-se que nas 
posições de válvula de maior abertura há uma queda acentuada da tempera-
tura na sucção do compressor, o que não ocorre em aberturas menores.  
Carga mexp Pdesc Ps ΔTsup ΔTsub Wk Qe CE
[g] [kg/h]  [bar]  [bar] [°C] [°C] [W] [W] [kWh/mês]
36,7 1,21 6,01 0,34 5,8 2,7 97,3 93,6 55,6
37,7 1,24 6,07 0,35 5,0 2,8 98,6 96,0 55,2
40,5 1,30 6,17 0,36 3,6 3,1 101,1 101,1 53,4
42,9 1,34 6,23 0,37 2,1 3,2 102,6 104,7 52,2
46,9 1,38 6,30 0,38 0,8 3,3 104,6 106,5 52,6
49,3 1,42 6,36 0,40 1,5 3,3 105,9 106,1 53,6
52,1 1,51 6,41 0,42 2,1 3,4 108,6 100,7 58,0
55,7 1,65 6,59 0,44 2,0 3,9 113,2 91,7 66,1
58,7 1,85 6,84 0,49 2,2 4,4 119,5 94,7 68,1
61,3 1,98 6,96 0,51 2,3 4,9 123,0 91,9 71,5




Figura 6.11 - Temperatura do fluido refrigerante na sucção do com-
pressor em função da carga 
 
O efeito da carga de refrigerante sobre o sub-resfriamento é mos-
trado na Figura 6.12. Em grandes aberturas, o sub-resfriamento apresentou 
um leve acréscimo com o aumento da carga. Em pequenas aberturas, com 
o aumento da carga e da massa de líquido no condensador, o sub-
resfriamento cresce devido principalmente ao aumento da pressão de con-
densação. 
O superaquecimento, efeito refrigerante específico, trabalho especí-
fico e razão de pressão variam com o aumento da carga de refrigerante de 
forma similar a observada com a diminuição da restrição do dispositivo de 
expansão (ver item 6.1.1). 
 
 




A Figura 6.13 mostra a variação da capacidade de refrigeração, po-
tência de compressão e coeficiente de desempenho em função da carga de 
fluido refrigerante para a condição de máxima abertura (PV=11).  
 
 
Figura 6.13 - Capacidade de refrigeração, potência do compressor e COP em 
função da carga de refrigerante para PV=11 
 
A carga mínima de fluido refrigerante com a qual o sistema é ainda 
capaz de atingir as temperaturas de referência foi de 36,7g. Nesta condição, 
uma parte significativa do volume do evaporador é ocupada por vapor, 
degradando a capacidade de refrigeração. Ou seja, quando o sistema está 
subalimentado, o consumo de energia é prejudicado pela alta fração de 
funcionamento do compressor necessária para compensar a baixa capaci-
dade de refrigeração. Incrementos na carga de fluido propiciam o enchi-
mento do evaporador, aumentando a capacidade de refrigeração e reduzin-
do o consumo de energia. No entanto, quando o sistema fica sobrealimen-
tado, a massa de líquido no condensador aumenta, as pressões de conden-
sação e evaporação aumentam, o trabalho de compressão aumenta e a 
capacidade de refrigeração diminui, degradando o coeficiente de desempe-
nho. Ou seja, à medida que refrigerante é adicionado ao sistema, mantendo 
a posição da válvula constante, o coeficiente de desempenho passa por um 
ponto de máximo. 
6.1.3 Efeito combinado - mapeamento do consumo de energia 
 
O ponto ótimo de operação do refrigerador foi obtido através do 
mapeamento do consumo de energia em todas as condições de operação 
impostas ao sistema. Como mencionado anteriormente, os 95 experimen-



























tos foram realizados com diferentes combinações de carga de refrigerante e 
restrição do dispositivo de expansão. 
A capacidade de refrigeração foi calculada através da metodologia 
descrita no item 4.2. Sabe-se que esta é diretamente proporcional à diferen-
ça entre a temperatura de entrada do ar e a temperatura média da serpenti-
na do evaporador. A temperatura média da serpentina depende da tempe-
ratura de evaporação e do superaquecimento, e a temperatura de entrada 
do ar é constante (ver item 4.2). Desta forma, pode-se concluir que quanto 
menor a temperatura de evaporação e o superaquecimento, menor a tem-
peratura média da serpentina e, conseqüentemente, maior a capacidade de 
refrigeração. 
A Figura 6.14 mostra a temperatura média da serpentina e a tempe-
ratura de evaporação como uma função da carga. Com o aumento da carga 
de fluido refrigerante, mais líquido se acumula no evaporador, diminuindo 
o superaquecimento e aumentando a capacidade de refrigeração até um 
ponto de máximo. A partir desse ponto, o aumento da carga de fluido gera 
um aumento da pressão de evaporação e da temperatura de evaporação. 
Nesta condição, o evaporador continua inundado, porém com uma tempe-




Figura 6.14 - Temperatura média do evaporador com diferentes cargas 
de fluido refrigerante 
 
A Figura 6.15 mostra a variação da capacidade de refrigeração em 
função da carga de refrigerante para diferentes restrições. Quando o siste-
ma de refrigeração opera com a menor restrição possível (PV=11), a capa-
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cidade máxima de refrigeração é atingida com uma carga de aproximada-
mente 48g.  
 
 
Figura 6.15 - Capacidade de refrigeração em função da carga e da restrição 
 
À medida que a restrição aumenta, a carga que gera a capacidade de 
refrigeração máxima também aumenta. Observa-se também que a capaci-
dade máxima depende tanto da carga como da restrição. A Figura 6.16 
mostra a posição da válvula que fornece a máxima capacidade de refrigera-
ção em função da carga de refrigerante. 
 
 
Figura 6.16 - Posição da válvula que proporciona a máxima capacidade de 
refrigeração em função da carga de fluido refrigerante 
 
A Figura 6.17 mostra a pressão de sucção em função da carga de re-
frigerante e da restrição do dispositivo de expansão. Com o aumento da 















































carga, a pressão de sucção aumenta devido ao acúmulo de líquido no eva-
porador. Como esperado, o efeito da carga sobre a pressão de sucção se 
manifesta com maior intensidade em menores restrições. 
 
 
Figura 6.17 - Pressão de sucção em função da carga e da restrição 
 
A Figura 6.18 mostra o grau de superaquecimento para diferentes 
restrições em função da carga de fluido refrigerante. 
 
 
Figura 6.18 - Grau de superaquecimento em função da carga e da restrição 
 
Percebe-se que o superaquecimento decresce até um valor mínimo 
(߂ ௦ܶ௨௣~1°ܥ), onde permanece mesmo que a carga seja aumentada. A figura 
mostra também que maiores restrições exigem mais carga de fluido refrige-
rante para encher o evaporador. 
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A Figura 6.19 mostra o coeficiente de desempenho em função da 
carga de fluido refrigerante para diferentes restrições do dispositivo de 
expansão. Conforme já mostrado na Figura 6.9, com o aumento da carga 
de fluido refrigerante, o coeficiente de desempenho passa por um ponto de 
máximo. À medida que a restrição da válvula aumenta, o ponto de máximo 
desloca-se para a direita, ou seja, para maiores cargas de refrigerante.  
 
 
Figura 6.19 - Coeficiente de desempenho em função da carga e da restrição 
 
A Figura 6.20 ilustra a posição da válvula que fornece o máximo co-
eficiente de desempenho em função da carga de refrigerante. Percebe-se 
que para se obter o máximo desempenho, à medida que fluido é adiciona-
do ao sistema, a restrição do dispositivo de expansão deve ser aumentada.  
 
 
Figura 6.20 - Posição da válvula que proporciona o ótimo COP em função da 
carga de fluido refrigerante 


































A Figura 6.21 mostra as posições de válvula que proporcionam o 
máximo coeficiente de desempenho e a máxima capacidade de refrigeração 
em função da carga de fluido refrigerante. Observa-se que as restrições que 
geram o máximo COP e a máxima capacidade não coincidem. Para uma 
mesma carga de fluido, a restrição que maximiza o COP é sempre inferior 
àquela que maximiza a capacidade de refrigeração. Tal comportamento é 
também claramente observado na Figura 6.9, e se deve ao fato da taxa de 
variação da potência de compressão ser diferente daquela referente à capa-
cidade de refrigeração. 
 
 
Figura 6.21 - Posição da válvula que fornece o máximo coeficiente de desem-
penho e a máxima capacidade de refrigeração em função da carga de fluido 
refrigerante 
 
Mapeamento do consumo de energia 
 
O consumo de energia dos 95 ensaios experimentais é ilustrado na 
Figura 6.22, em função da posição da válvula e da carga de fluido refrige-
rante. Tal figura é caracterizada por curvas de nível que delimitam regiões 
de mesmo consumo de energia.  
A Figura 6.22 foi construída com o auxílio do software EES, utili-
zando-se o método de interpolação denominado Multi-quadric Radial Basis 
Function Interpolation (RBF). O método RBF é uma das principais ferramen-
tas para interpolação multidimensional de dados dispersos (Wright, 2003). 
Tal método faz uso de fatores de ponderação e de parâmetros que definem 
a suavização das curvas de nível, resolvendo um sistema linear de N equa-
ções (onde N = número de pontos) para prever a função de melhor ajuste.  
Cada curva de nível corresponde à uma faixa de consumo de ener-
gia e são representadas por uma escala de cor, do azul ao vermelho. As 



























regiões azuis, predominantes na zona central da figura, são as de menor 
consumo de energia. As curvas de nível subseqüentes correspondem a 
regiões de maior consumo, aumentando à medida que se afasta radialmente 
da região central. Como mostrado anteriormente por Björk e Palm (2006), 
observa-se que há uma ampla região de operação onde o consumo de 
energia é mínimo, região esta que contempla diversas combinações de 
carga e RDE. 
Tomando como referência a região central da figura, quando o sis-
tema está subalimentado ou sobrealimentado de fluido refrigerante, o con-
sumo de energia aumenta, independentemente da restrição. Da mesma 
forma, para uma mesma carga, um tubo capilar pouco ou muito restritivo, 
aumenta o consumo de energia.  
 
 
Figura 6.22 - Consumo de energia em função da carga e da restrição 
 
A Figura 6.22 mostra ainda que em cargas elevadas a região de 
consumo mínimo se aproxima das maiores restrições. O oposto ocorre em 
cargas reduzidas. Isso deve-se ao superaquecimento na saída do 
evaporador que tende a diminuir com o acréscimo de carga e a aumentar 
com o aumento da restrição. 
A Figura 6.22 é semelhante à obtida por Björk e Palm (2006), 
indicando que há um padrão de comportamento comum entre 
refrigeradores domésticos distintos. Nesse trabalho, no entanto, o efeito da 
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restrição pôde ser melhor explorado porque o dispositivo de expansão 
permitia aumentos e reduções consideráveis de vazão mássica. No trabalho 
de Björk e Palm (2006) o aumento de vazão foi conseguido mediante o 
corte de um pequeno comprimento do tubo capilar, o que não se refletiu 
em aumentos signicativos de vazão. 
Além disso, Björk e Palm (2006) não se preocuparam em associar a 
restrição imposta ao sistema com a obtida através de um sistema de expan-
são convencional, tipo trocador de calor tubo capilar - linha de sucção. Tal 
associação será abordada a seguir. 
 
6.2 Tubo capilar equivalente 
 
Os ensaios experimentais possibilitaram a determinação do consu-
mo de energia para cada combinação de carga de refrigerante e restrição do 
dispositivo de expansão. Como o dispositivo de expansão é uma combina-
ção de tubo capilar com válvula de expansão, existe a necessidade de se 
determinar um tubo capilar equivalente, ou seja, um capilar que forneça a 
mesma vazão mássica do dispositivo de expansão em questão. Para tanto, 
um modelo numérico foi desenvolvido e utilizado (ver Capítulo 5). A Figu-
ra 6.23 ilustra a interface do programa desenvolvido na plataforma EES. 
 
 




Como mencionado anteriormente, o modelo numérico desenvolvi-
do é capaz de prever a vazão mássica de fluido refrigerante através de um 
tubo capilar não-adiabático com erros inferiores a ±10% em 86% dos 
casos analisados. 
Parte dos ensaios experimentais foram realizados com a válvula mi-
crométrica completamente aberta, ou seja, o dispositivo de expansão, nesse 
caso, era composto unicamente por um tubo capilar de 0,83mm. Ensaios 
preliminares mostraram que a válvula na posição totalmente aberta não 
impõe uma perda de carga significativa ao sistema. Isso permitiu uma 
comparação adicional das previsões computacionais com resultados expe-
rimentais. A Tabela 6.3 mostra a comparação entre a vazão mássica medida 
( ሶ݉ ௘௫௣) e a vazão mássica prevista pelo modelo numérico ( ሶ݉ ௖௔௟௖). 
 
Tabela 6.3 - Vazão mássica experimental vs. calculada 
 
 
Pode-se observar que, dependendo da condição analisada, os erros 
se situam entre 36 e 122%. Essa é uma discrepância muito maior do que a 
esperada, uma vez que o modelo numérico foi previamente validado e 
todos os instrumentos de medição foram devidamente calibrados. Verifica-
se também que os graus de sub-resfriamento são relativamente baixos, 
tornando possível a presença de bolhas de vapor na entrada do tubo capi-
lar, fenômeno que causaria a diminuição da vazão mássica. A Figura 6.24 
ilustra um tubo vertical com fluxo de calor uniforme ao longo do compri-
mento e alimentado com líquido sub-resfriado na entrada (o fluxo ocorre 
de baixo para cima). A figura mostra os diversos padrões de escoamento 
encontrados ao longo da tubulação, além das correspondentes regiões de 
transferência de calor. 
 
Carga ΔTsub mexp mcalc
 [g] [°C] [kg/h] [kg/h]
36,7 2,7 1,21 2,69
37,7 2,8 1,24 2,72
40,5 3,1 1,30 2,76
42,9 3,2 1,34 2,78
46,9 3,3 1,38 2,81
49,3 3,3 1,42 2,80
52,1 3,4 1,51 2,77
55,7 3,9 1,65 2,78
58,7 4,4 1,85 2,85
61,3 4,9 1,98 2,87




Figura 6.24 - Padrões de escoamento e regiões de transferência de calor em 
ebulição convectiva (Adaptado de Collier e Thome , 1994) 
 
Enquanto o líquido é aquecido até a temperatura de saturação e a 
temperatura da parede permanece abaixo da necessária à nucleação, o flui-
do encontra-se monofásico (região A). A partir de um determinado ponto, 
as condições adjacentes à parede são tais que facilitam a formação de vapor 
nos sítios de nucleação. Inicialmente, a formação de vapor acontece na 
presença de líquido sub-resfriado (região B). Nesta região, a temperatura da 
parede permanece relativamente constante e levemente acima da tempera-
tura de saturação, enquanto a temperatura média do fluido cresce até a 
temperatura de saturação (Collier e Thome, 1994). Ou seja, há presença de 
vapor na região onde a temperatura média do fluido ainda está abaixo da 
temperatura de saturação. 
A Figura 6.24 refere-se ao processo de ebulição. O processo de 
condensação é análogo. A existência da região de ebulição sub-resfriada 
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fortalece a hipótese da presença de vapor na região de saída do condensa-
dor, mesmo com as medições indicando algum grau de sub-resfriamento. 
Portanto, a discrepância entre a vazão experimental e a vazão calculada 
pode ser justificada pela "falsa" condição sub-resfriada na entrada do tubo 
capilar. Ou seja, o sub-resfriamento medido não deve ser utilizado como 
dado de entrada do modelo numérico, mas sim a condição do fluido na 
entrada do tubo capilar, que é desconhecida. 
Com o objetivo de confirmar essa hipótese, instalou-se um pequeno 
tubo de vidro na entrada do tubo capilar, com comprimento de 30mm e 
diâmetro interno idêntico ao diâmetro da tubulação original, 5,05mm. 
Imagens do escoamento foram então capturadas com uma câmera de alta 
velocidade.  
A Figura 6.25 e a Figura 6.26 mostram, respectivamente, o escoa-
mento na entrada do tubo capilar com cargas de 37g e 65g, com a válvula 
micrométrica totalmente aberta e em regime permanente. Cada figura mos-
tra três instantes distintos do escoamento intermitente. 
 
 
Figura 6.25 - Visualização do escoamento na entrada do tubo capilar com 
carga de 37g 
 
O sub-resfriamento medido com cargas de 37g e 65g foi respecti-
vamente de 2,7°C e 5,3°C. No entanto, as imagens mostram claramente a 
presença de vapor na entrada do tubo capilar, confirmando a hipótese 
levantada anteriormente. Ou seja, há uma mistura bifásica de líquido sub-
resfriado com presença de bolhas de vapor. Nesta condição de desequilí-
brio termodinâmico, a entalpia e o título mássico não mais se relacionam. 





Figura 6.26 - Visualização do escoamento na entrada do tubo capilar com 
carga de 65g 
 
Em ambas as condições visualizadas, o escoamento é intermitente e 
pode ser caracterizado como pistonado (slug). Com 65g de fluido, percebe-
se um escoamento com bolhas menores, mais denso de líquido e com 
períodos de escoamento borbulhado (bubble), indicando uma menor quan-
tidade de vapor na entrada do tubo capilar quando comparado com a carga 
de 37g. 
Uma variação do modelo numérico foi então desenvolvida para es-
timar a condição do fluido na entrada do tubo capilar como uma função da 
vazão mássica e da geometria do tubo. Os resultados obtidos são mostra-
dos na Tabela 6.4. 
 
Tabela 6.4 - Estimativa da fração mássica de vapor na entrada do tubo capilar 
 
Carga ΔTsub mexp χv
 [g] [°C] [kg/h] [%]
36,7 2,7 1,21 11,8
37,7 2,8 1,24 11,5
40,5 3,1 1,30 10,6
42,9 3,2 1,34 10,1
46,9 3,3 1,38 9,7
49,3 3,3 1,42 9,3
52,1 3,4 1,51 7,9
55,7 3,9 1,65 6,4
58,7 4,4 1,85 5,0
61,3 4,9 1,98 4,0
64,7 5,3 2,15 3,2
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Percebe-se que a maior fração mássica de vapor na entrada do tubo 
capilar, de 11,8%, ocorre com a menor carga de fluido refrigerante. À me-
dida que fluido é adicionado ao sistema, a fração mássica de vapor diminui. 
A fração estimada através do modelo numérico ratifica as visualizações, 
que indicam a diminuição da quantidade de vapor com o aumento da carga 
de refrigerante. 
A fração mássica de vapor pôde ser calculada em todos os ensaios 
realizados com a válvula totalmente aberta. Nos demais ensaios, com capi-
lar e válvula, a fração não pôde ser calculada da mesma maneira, pois o 
diâmetro interno do capilar não era representativo do escoamento. 
Nesse caso, tornou-se necessário o levantamento de uma correlação 
empírica para estimar a fração mássica de vapor na entrada do tubo capilar 
em função das variáveis mais relevantes do processo. 
Deve-se mencionar que a válvula micrométrica foi instalada entre a 
saída do condensador e a entrada do tubo capilar. Portanto, dependendo 
da posição, a válvula pode gerar um pouco mais de vapor na entrada do 
capilar. 
6.2.1 Correlação empírica 
 
Nos ensaios experimentais onde o diâmetro interno do tubo capilar 
é conhecido, ou seja, quando a válvula micrométrica está totalmente aberta, 
a fração mássica de vapor na entrada do tubo capilar pôde ser estimada 
através do modelo numérico desenvolvido. No entanto, nos demais ensai-
os, a condição de entrada não pôde ser calculada, o que impossibilitou a 
determinação do tubo capilar equivalente. A alternativa foi desenvolver 
uma correlação empírica para estimar a fração mássica de vapor na entrada 
do tubo capilar com base nos testes realizados com a válvula totalmente 
aberta. 
A Tabela 6.4 mostra que quanto maior o sub-resfriamento, menor a 
fração mássica na entrada do tubo capilar. Portanto, em princípio, uma 
correlação pode ser desenvolvida relacionando a fração mássica de vapor 
na entrada do tubo capilar com o sub-resfriamento. A Figura 6.27 mostra a 








Figura 6.27 - Fração mássica de vapor na entrada do tubo capilar em função 
do sub-resfriamento 
 
A Figura 6.28 mostra um mapa de contorno do sub-resfriamento e 
da vazão mássica para todas as condições testadas. 
 
                         (i)                                                       (ii) 
Figura 6.28 - Mapa do (i) sub-resfriamento e (ii) vazão mássica para todos os 
testes 
 
A função proposta na Equação (6.1) correlaciona a fração mássica 
de vapor na entrada do tubo capilar com o sub-resfriamento. Desta forma, 
as condições de operação A e B representadas na Figura 6.28, que possuem 
o mesmo sub-resfriamento, teriam a mesma fração na entrada do tubo 
capilar. Porém, as condições A e B possuem vazão mássica bastante dife-
rentes, o que indica que a fração mássica na entrada do tubo capilar prova-
velmente não seja a mesma. A Figura 6.29 mostra a vazão mássica em 
função do sub-resfriamento referente aos ensaios com máxima abertura. 
Tal relação pôde ser expressa através da seguinte regressão linear: 


























ሶ݉ ଴,଼ଷ௠௠ ൌ 0,368 ∙ ∆ ௦ܶ௨௕,௜ ൅ 0,195 (6.2) 
 
 
Figura 6.29 - Vazão mássica em função do sub-resfriamento 
 
A fração mássica de vapor calculada através da Equação (6.1) foi en-
tão corrigida por uma constante, expressa através da razão entre a vazão 
mássica da condição de ensaio e a vazão mássica estimada através da 
Equação (6.2). 
 
ܥ௖௢௥,௜ ൌ ሶ݉ ௜ሶ݉ ଴,଼ଷ௠௠ ൌ
ሶ݉ ௜
0,368 ∙ ∆ ௦ܶ௨௕,௜ ൅ 0,195 (6.3) 
 
Desta forma, para um mesmo sub-resfriamento, quando as vazões 
mássicas são iguais o fator de correção é igual a 1. Quando a vazão do 
ensaio em questão é menor que a vazão estimada pela Equação (6.2), o 
fator de correção é menor que 1 e vice-versa. 
Portanto, a fração mássica de vapor na entrada do dispositivo de 
expansão em todas as condições de teste foi estimada pela Equação (6.4): 
 
߯௩,௜ ൌ ߯௩,௦௘௠ ௖௢௥,௜ ∙ ܥ௖௢௥,௜ ൌ ሶ݉ ௜ ∙ 98,884 ∙ ∆ ௦ܶ௨௕,௜
ିଶ,଴ଵହ
0,368 ∙ ∆ ௦ܶ௨௕,௜ ൅ 0,195  (6.4) 
6.2.2 Cálculo do tubo capilar equivalente 
 
Como mencionado, uma versão do modelo numérico desenvolvido 
calcula o diâmetro interno do tubo capilar a partir das condições de entrada 
e saída do fluido, da vazão mássica e das características geométricas do 
tubo capilar e do trocador de calor interno. Porém, como o estado do 
refrigerante na entrada do tubo capilar não é exatamente conhecido na 
maioria dos testes, o diâmetro interno não pôde ser determinado. Isso 




















exigiu o desenvolvimento de uma correlação empírica, apresentada na 
seção anterior. 
Os testes experimentais foram realizados de acordo com a metodo-
logia apresentada no item 4.1. No total foram realizados 95 ensaios. A 
carga de refrigerante foi variada entre 36,7g e 64,7g. Para cada carga, vari-
ou-se a abertura da válvula entre 12 diferentes posições pré-determinadas. 
Cada posição da válvula corresponde a um tubo capilar equivalente cujo 
diâmetro interno foi calculado através do modelo numérico, utilizando-se a 
fração mássica de vapor na entrada do tubo capilar estimada através da 
correlação empírica. Em todos os cálculos, o comprimento do tubo capilar 
foi mantido fixo em 3,32m, idêntico ao original. 
A Figura 6.30 mostra o diâmetro interno equivalente para todos os 
testes realizados. O diâmetro interno correspondente a cada posição é igual 




Figura 6.30 - Diâmetro interno equivalente para todos os ensaios expe-
rimentais  
 
Em posições menos restritivas, os resultados foram muito satisfató-
rios, uma vez que o diâmetro equivalente se manteve praticamente cons-
tante, independentemente da carga. Em posições mais restritivas, os desvi-
os foram mais significativos, talvez devido ao aumento da fração mássica 
de vapor na entrada do capilar devido ao fechamento da válvula. De qual-
quer maneira, obteve-se uma razoável relação entre a posição da válvula e 




Figura 6.31 - Diâmetro equivalente em função da posição da válvula 
 
Os dados apresentados na Figura 6.31 foram correlacionados atra-
vés da Equação (6.5). 
 
ܦ ൌ 0,623 ൅ 0,0102 ∙ ܸܲ ൅ 0,000802 ∙ ܸܲଶ (6.5) 
 
A Figura 6.32 mostra o consumo de energia, agora em função do 
diâmetro interno do tubo capilar e da carga de fluido refrigerante.  
 
 
Figura 6.32 - Mapa de consumo em função da carga de refrigerante e do diâ-
metro interno do tubo capilar 






















6.2.3 Validação dos resultados 
 
Comparação com o refrigerador original 
 
Neste trabalho foram utilizados dois refrigeradores domésticos. Um 
deles foi utilizado como referência, com todas as configurações originais de 
fábrica. Tal refrigerador possuía uma carga nominal de HC-600a de 47g e 
um tubo capilar com diâmetro interno de 0,70mm. O consumo de energia 
desse produto foi medido através da metodologia de regime permanente.  
O outro refrigerador, com o tubo capilar modificado, foi testado 
com diferentes combinações de carga de fluido e restrição do dispositivo 
de expansão. Com uma carga de 46,9g e com uma restrição de 0,55 voltas 
(posição 5), o comportamento desse produto era bastante similar ao do 
outro.  
Os resultados dos testes de consumo de energia realizados com os 
dois refrigeradores são mostrados na Tabela 6.5. Deve-se ressaltar que o 
diâmetro equivalente da posição 5 é 0,69mm, o que quando comparado 
com o valor original de 0,70mm, confere credibilidade à estratégia adotada 
na seção anterior. 
 
Tabela 6.5 - Teste de consumo de energia - refrigerador original vs. modificado 
 
 
Testes de vazão de nitrogênio 
 
A restrição imposta por um tubo capilar depende essencialmente da 
sua geometria. Quanto menor o diâmetro interno ou maior o comprimento 
do tubo, maior a restrição imposta ao escoamento. Kipp e Schmidt (1961) 
mostraram que tubos capilares com geometrias distintas podem oferecer a 
mesma restrição ao escoamento. Por exemplo, um tubo capilar de 1,0mm e 
outro de 1,2mm de diâmetro interno podem ser equivalentes, desde que o 
capilar de 1,2mm seja mais longo na proporção exata que compense o 
maior diâmetro. 
Kipp e Schmidt (1961) realizaram ensaios experimentais com tubos 
capilares de diferentes geometrias, utilizando um aparato experimental 





Diâmetro interno [mm] 0,70 P5 + 0,83mm
Carga de fluido [g] 47,0 46,9
Vazão mássica [kg/h] 1,28 1,28
Capacidade de refrigeração [W] 107,4 105,8
Consumo de energia [kWh/mês] 50,9 51,1
Resultados 91 
 
empírica que relaciona a vazão de nitrogênio com a geometria do tubo 
capilar e com a pressão na entrada. Tal correlação é mostrada na Equação 
(6.6): 
 
ሶܸேమ ൌ ܿଵܮି௖మܦ௖యඥ݌௘௡௧ଶ െ 1 (6.6) 
 
onde ܿଵ ൌ 2,5, ܿଶ ൌ 0,5 e ܿଷ ൌ 2,5. 
A metodologia desenvolvida por Kipp e Schmidt (1961) é de uso 
bastante difundido na indústria de refrigeradores domésticos, já que ela 
permite a especificação das dimensões do tubo capilar a partir de uma 
vazão de nitrogênio conhecida.  
No presente trabalho, a metodologia de Kipp e Schmidt (1961) foi 
utilizada para calcular o diâmetro interno do tubo capilar equivalente ao 
par válvula de expansão - tubo capilar. Medindo-se a vazão de nitrogênio 
que passa através do par válvula - tubo capilar e sabendo o comprimento 
do tubo e a pressão de entrada, é possível calcular o diâmetro interno equi-
valente através da Equação (6.7), derivada da Equação (6.6).  
 








A bancada de medição de vazão de nitrogênio foi projetada e cons-
truída no POLO, seguindo a norma ASHRAE 28 (1996). Primeiramente, 
foram realizados 28 testes com tubos capilares de diferentes geometrias 
(diâmetro interno entre 0,64mm e 1,07mm e comprimento total de 1m a 
3m), quando se constatou que a correlação de Kipp e Schmidt (1961) pre-
via 65% dos resultados experimentais com erros inferiores a ±10,0%. Ape-
sar disso e com o intuito de melhorar ainda mais o processo de cálculo, 
resolveu-se recalcular os parâmetros da equação em questão, com base no 
software ModeFrontier. Esse procedimento é descrito em detalhes no Apêndi-
ce V. Os novos parâmetros são os seguintes: ܿଵ ൌ 2,362, ܿଶ ൌ 0,496 e 
ܿଷ ൌ 2,657. 
Posteriormente, mediu-se a vazão de nitrogênio  através do par ca-
pilar - válvula. Foram realizadas medições em todas as 12 posições pré-
determinadas da válvula micrométrica. A pressão de entrada utilizada em 
todos os ensaios foi 7,89bar (ASHRAE 28, 1996).  A Tabela 6.6 mostra os 




Tabela 6.6 - Diâmetro interno equivalente vs. posição de válvula 
 
 
A Tabela 6.6 permite ainda uma comparação entre os diâmetros 
equivalentes calculados pelo modelo numérico e pelas medições de vazão 
de nitrogênio. Pode-se perceber que as diferenças são inferiores a ±3%, o 
que, mais uma vez, confere credibilidade à estratégia desenvolvida na seção 
6.2.2.  
 
6.3 Método de busca 
 
Os ensaios experimentais permitiram a construção de um mapa de 
contorno, relacionando diâmetro interno, carga de fluido refrigerante e 
consumo de energia. Os resultados experimentais de Björk e Palm (2006) 
foram relacionados da mesma forma, embora esses autores não tenham se 
preocupado com a determinação do diâmetro interno equivalente.  A Figu-
ra 6.33 mostra os resultados desse trabalho ao lado dos resultados de Björk 
e Palm (2006), para temperatura ambiente de 25°C. 
Björk e Palm (2006) utilizaram um refrigerador doméstico, modelo 
Electrolux ER8893C, com isobutano, com um único compartimento de 
350 litros e com um evaporador do tipo roll-bond. O refrigerador do presen-
te trabalho também utiliza isobutano como fluido refrigerante, porém 
possui dois compartimentos com volume total de 403 litros e um evapora-
dor no-frost. 
Apesar dos refrigeradores serem bem diferentes, nota-se que o pa-
drão dos resultados é bem semelhante. Para ambos os refrigeradores, à 
medida que carga é adicionada ao sistema, nota-se que a região de mínimo 
consumo tende à maiores restrições do dispositivo de expansão. Embora a 
base de dados seja restrita, especula-se que todos os refrigeradores domés-
ticos devem se comportar de modo semelhante. 
correlação
PV D L VN²,exp DN² Dnum Diferença
[-] [mm] [m] [l/min] [mm] [mm] [%]
11 0,83 3,32 6,23 0,83 0,83 -0,7
10 0,83 3,32 5,71 0,81 0,81 0,3
9 0,83 3,32 4,87 0,76 0,78 2,8
8 0,83 3,32 4,30 0,73 0,75 3,2
7 0,83 3,32 3,91 0,71 0,73 2,7
6 0,83 3,32 3,79 0,70 0,71 2,3
5 0,83 3,32 3,64 0,68 0,69 1,6
4 0,83 3,32 3,53 0,67 0,68 0,4
3 0,83 3,32 3,33 0,66 0,66 0,3
2 0,83 3,32 3,17 0,65 0,65 -0,1
1 0,83 3,32 2,99 0,63 0,64 0,7





Figura 6.33 - Resultados experimentais do presente trabalho e de Björk e Palm 
(2006) 
6.3.1 Correlação empírica 
 
Nesta seção, obteve-se uma correlação empírica para estimar o con-
sumo de energia de um refrigerador doméstico em função da restrição do 
dispositivo de expansão e da carga de fluido refrigerante, com base nos 
resultados experimentais obtidos. Para tanto, o software TableCurve 3D foi 
utilizado. Este software possui mais de 36582 funções simples de ajuste, 
além de 310 funções polinomiais, 300 funções racionais e 168 funções não-
lineares. A regressão é realizada através do método dos mínimos quadra-
dos.  
Optou-se por uma correlação que fosse relativamente simples, utili-
zasse o menor número de parâmetros possível e que tivesse um alto coefi-
ciente de determinação (ܴଶ). A Equação (6.8), com coeficiente de determi-
nação de 0,94, foi então escolhida. A Tabela 6.7 mostra o valor dos parâ-
metros da correlação obtida. A Figura 6.34 mostra tal correlação ajustada 
aos 95 dados experimentais.  
 
ܥܧ ൌ ܿଵ ൅ ܿଶܦ ൅ ܿଷܥ௙௥ ൅ ܿସܦଶ ൅ ܿହܥ௙௥ଶ ൅ ܿ଺ܦܥ௙௥ (6.8) 
 
Tabela 6.7 - Parâmetros da correlação empírica 
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Figura 6.34 - Correlação empírica derivada dos ensaios experimentais (Extraí-
do do software TableCurve 3D) 
6.3.2 Ponto de mínimo consumo de energia 
 
Conhecendo-se a função que fornece o consumo de energia em 
função da carga de refrigerante e da restrição do dispositivo de expansão 
(neste caso, o diâmetro interno do tubo), é possível encontrar a carga e o 
diâmetro interno que fornecem o mínimo consumo de energia através de 
um processo de minimização. Para tanto, o software EES foi utilizado. Tal 
software possibilita a minimização ou maximização de uma função com até 
10 graus de liberdade. Para dois graus de liberdade, há dois diferentes mé-
todos de minimização que podem ser utilizados: Método de Busca Direta 
(Direct Search Method) e Método da Métrica Variável (Variable Metric Method). 
O Método de Busca Direta é um método para minimização multi-
variável que não calcula derivadas, ou seja, não faz uso de aproximações 
das derivadas nem do valor explícito da função nas suas operações. A idéia 
básica é encontrar o valor ótimo da função variando apenas uma das variá-
veis independentes de cada vez. Já o Método da Métrica Variável ajusta a 
função objetivo como uma função quadrática com todas as variáveis inde-
pendentes. Tal função é então diferenciada e igualada a zero, o que permite 
a determinação do novo ponto de partida. O Método da Métrica Variável, 
adotado nesse trabalho, é normalmente mais eficiente que o Método de 
Busca Direta (Klein e Alvarado, 2004). 
Resultados 95 
 
O processo de minimização originou um consumo de energia de 
50,7kWh/mês, uma carga de fluido refrigerante de 51,2g e um diâmetro 
interno do tubo capilar de 0,70mm. O ponto de mínimo foi marcado sobre 
o mapa de consumo, conforme ilustrado na Figura 6.35. Como pode ser 
visto, por ser uma função relativamente simples, a precisão na determina-
ção do ponto de mínimo da função é elevada. 
 
 
Figura 6.35 - Ponto ótimo de operação calculado pelo Método da Métrica 
Variável 
 
O refrigerador original utiliza um capilar com diâmetro interno de 
0,70mm e uma carga de 47g. Dessa forma verifica-se que o refrigerador em 
análise já está bem equilibrado em termos de capilar e carga, embora essa 
não seja a situação dominante no mercado. 
Caso isso não ocorresse seria necessário escolher um tubo capilar 
comercial e com base na vazão de nitrogênio, determinar o comprimento. 
Esse novo capilar e a carga resultante do processo de otimização seriam 
então incorporados ao refrigerador com o objetivo de reduzir o consumo 
de energia. 
6.3.3 Verificação da correlação empírica 
 
Como mencionado, utilizou-se o software TableCurve 3D para gerar 
uma função que represente o comportamento do consumo de energia do 
refrigerador em função de capilar e carga. No entanto, o processo de re-
gressão pode ser mais facilmente realizado com o software EES. Utilizando 
o EES e 90 pontos experimentais fornecidos por Björk e Palm (2006), 
obteve-se as constantes representadas na Tabela 6.8. 
96 Resultados 
 
Tabela 6.8 - Parâmetros da correlação referentes aos dados experimentais de 
Björk e Palm (2006) 
 
 
O processo de minimização, com base nas constantes da Tabela 6.8 
e no Método da Métrica Variável, originou um consumo de energia de 
0,62kWh/24h, uma carga de fluido refrigerante de 31,16g e uma vazão de 
nitrogênio de 1,91 lN2/min. O ponto de mínimo foi então marcado sobre 
o mapa de Björk e Palm (2006), como ilustrado na Figura 6.36. 
 
 
Figura 6.36 - Ponto ótimo de operação no trabalho de Björk e Palm (2006) 
 
A Figura 6.37 mostra a interface do algoritmo implementado no sof-
tware EES para determinar os parâmetros da correlação empírica e também 
o ponto de mínimo, através do Método da Métrica Variável. 
Os resultados obtidos mostram que a estratégia adotada para a de-
terminação do ponto de ótimo é adequada, pois se mostrou efetiva quando 
utilizada com dois processos de regressão e com dois conjuntos de dados 
experimentais bastante distintos. No entanto, tal metodologia exige um 
número considerável de dados experimentais, o que representa tempo e 
custo. 
 
c1 c2 c3 c4 c5 c6




Figura 6.37 - Interface do algoritmo desenvolvido para determinar os parâme-
tros da correlação e do ponto de ótimo 
6.3.4 Avaliação dos métodos de ensaio 
 
O principal objetivo deste trabalho é encontrar de maneira rápida e 
precisa o par carga de refrigerante - diâmetro do tubo capilar que minimiza 
o consumo de energia de refrigeradores domésticos. Para tanto, determi-
nou-se o número mínimo de experimentos necessários para a determina-
ção de uma correlação adequada.  
Neste contexto, realizou-se uma análise de sensibilidade que englo-
bou dezenas de regressões utilizando-se tanto os dados experimentais do 
presente trabalho como também os dados de Björk e Palm (2006). Tais 
regressões foram realizadas com diferentes combinações de testes, varian-
do-se o número de ensaios e o método de varredura.  
O estudo avaliou o comportamento da correlação proposta com um 
número reduzido de dados para diferentes configurações de ensaio, quais 
sejam: (i) ensaios aleatórios por todo o domínio; (ii) carga e RDE fixas; (iii) 
carga variável com RDE fixa e; (iv.) RDE variável com carga de refrigeran-
te fixa. 
A Figura 6.38 ilustra um esquema das 4 diferentes configurações de 
testes. A regressão dos parâmetros e a determinação do ponto de mínimo 
consumo foram realizados de acordo com a metodologia descrita anteri-
ormente. Para cada configuração, arbitrou-se diferentes quantidade de 





     (i) 
 
      (ii) 
 
    (iii) 
 
     (iv) 
Figura 6.38 - Esquema das diversas configurações de testes 
 
A configuração (iii), onde se varia a carga de fluido refrigerante e 
mantém-se a restrição do dispositivo de expansão fixa, foi ainda dividida 
em 2 partes, como ilustrado na Figura 6.39. 
 
 
    (a) 
 
    (b) 
Figura 6.39 - Subdivisões da configuração (iii) 
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A configuração iii.a é composta por 2 séries de RDE diferentes e a 
configuração iii.b é composta por 3 séries de RDE. 
Finalmente, a configuração onde se varia a RDE e mantém-se a car-
ga de fluido refrigerante constante foi também dividida em 2 partes, como 
ilustrado na Figura 6.40. 
 
 
    (a) 
 
   (b) 
Figura 6.40 - Subdivisões da configuração (iv) 
 
A configuração iv.a engloba 2 séries de carga de fluido diferentes e a 
configuração iv.b é composta por 3 séries de carga. 
Em todas as configurações propostas, os pontos singulares ou ní-
veis de RDE e carga foram escolhidos aleatoriamente por todo o domínio 
de operação.  
A Tabela 6.9 ilustra os resultados das regressões realizadas com cada 









Nos ensaios aleatórios, foram estudadas 9 configurações com dife-
rentes número de ensaios. Tal método mostrou-se bastante efetivo na 
previsão do ponto ótimo quando são realizados pelo menos 10 ensaios 
experimentais. Essa metodologia, no entanto, exige muitas variações de 
condições de ensaio (RDE e carga), tornando o processo de busca relati-
vamente demorado. 
A configuração onde se varia a RDE mantendo a carga de fluido re-
frigerante fixa e posteriormente varia-se a carga mantendo a RDE fixa não 
apresentou resultados satisfatórios. Independentemente do número de 
ensaios realizados, o processo sempre divergia. 
No caso da configuração (iii), onde a RDE é fixa e a carga variável, 
quando o conjunto de dados é composto por duas séries de RDE (configu-
ração iii.a), o processo diverge. Quando se utilizam três séries de RDE 
distintas, a convergência é apenas parcial, o que descarta essa opção. 
Quando a carga de refrigerante é fixa e a restrição variável, o pro-
cesso diverge com apenas duas séries de carga (configuração iv.a). No caso 
da configuração iv.b, o algoritmo converge em todas as configurações e 
prevê o ponto de mínimo consumo de energia com exatidão. 
É importante lembrar que o ponto ótimo de operação não abrange 
apenas um ponto, mas sim uma ampla região. Durante essa análise, sempre 
que o ponto ótimo caía dentro desta região, o processo foi considerado 
convergente. 
Portanto, das configurações analisadas, apenas a que empregava 
pontos aleatórios e a que empregava três valores de carga diferentes foram 
consideradas satisfatórias. Destas duas configurações, a última exige menos 
mudanças nas condições de operação do refrigerador, sendo, portanto, a 
mais prática e rápida. 
6.3.5 Amostra mínima de dados 
 
De acordo com a seção anterior, o método de teste adotado exige 
aproximadamente 30 ensaios experimentais com três cargas diferentes. 
Dessa forma, alguns conjuntos de dados com diferentes tamanho de 
amostra foram estudados com o objetivo de identificar o número mínimo 
de ensaios necessários para se obter resultados confiáveis. O método foi 
aplicado aos dados experimentais do presente trabalho e também aos da-
dos de Björk e Palm (2006). Foram avaliados quatro conjuntos escolhidos 
aleatoriamente com 10, 14, 18, 22, 26 e 30 pontos. A Tabela 6.10 mostra os 




Tabela 6.10 - Identificação da amostra mínima de dados 
 
 
A Tabela 6.10 mostra que 14 ensaios experimentais são suficientes 
para prever o ponto de mínimo consumo de energia através do método 
proposto. Tais ensaios devem ser realizados com no mínimo três cargas de 
fluido refrigerante, escolhidas aleatoriamente. Tomando-se por base a 
metodologia de testes de consumo de energia em regime permanente, 
seriam necessários aproximadamente 10 dias para o levantamento da base 
de dados.  
 
6.4 Ponto ótimo passo-a-passo 
 
Esta seção fornece, de forma resumida, uma lista dos passos a se-






1. Substituir o tubo capilar do refrigerador que será analisado. Suge-
re-se a utilização de um capilar com diâmetro interno no mínimo 
20% superior ao original; 
2. Instalar o dispositivo de carga; 
3. Instalar a válvula micrométrica; 
4. Determinar a carga mínima; 
5. Aumentar a carga para um valor 15% superior ao valor mínimo. 
Realizar um primeiro teste com a válvula totalmente aberta; 
6. Fechar a válvula até o ponto onde a vazão mássica diminua signi-
ficativamente (~4%). Realizar pelo menos 4 ensaios; 
7. Aumentar novamente a carga em aproximadamente 15%. Realizar 
pelo menos 5 ensaios nas posições de válvula pré-determinadas; 
8. Repetir o passo 7; 
9. Estimar a fração mássica de vapor na entrada do tubo capilar para 
os ensaios com a válvula totalmente aberta, utilizando o modelo 
numérico; 
10. Ajustar uma correlação para estimar a fração mássica de vapor em 
função do sub-resfriamento e da vazão mássica, a exemplo da 
Equação (6.4); 
11. Calcular o diâmetro do tubo capilar equivalente para todas as po-
sições e correlacionar o diâmetro interno com a posição da válvu-
la, a exemplo da Equação (6.5); 
12. Calcular os parâmetros da correlação empírica do refrigerador 
(Equação (6.8)) através do método dos mínimos quadrados; 
13. Identificar o ponto de mínimo consumo de energia através da mi-
nimização da correlação obtida no item anterior; 
14. Caso o diâmetro calculado não seja comercial, calcular a vazão de 
nitrogênio através da correlação de Kipp e Schmidt (1961) modi-
ficada, selecionar um tubo capilar comercial e determinar o com-
primento equivalente. 
Os passos 9 a 11 podem ser substituídos pelo procedimento adota-
do na seção 6.2.3, onde o diâmetro interno é correlacionado com a posição 
de válvula com base na utilização da bancada de medição da vazão de ni-






































7 CONSIDERAÇÕES FINAIS 
 
 
O presente trabalho se propôs a desenvolver uma metodologia para 
identificar o ponto ótimo de operação de refrigeradores domésticos, vari-
ando-se a geometria do tubo capilar e a carga de fluido refrigerante. Até 
então, a maioria dos pesquisadores tinham se preocupado com os efeitos 
da carga de refrigerante, deixando de lado a combinação desses efeitos com 
aqueles derivados da variação da restrição do dispositivo de expansão. Os 
ensaios foram realizados com um aparato experimental que permite a vari-
ação simultânea da carga de refrigerante e da restrição do dispositivo de 
expansão de uma forma rápida e eficaz. Além disso, um modelo numérico 
para simular o escoamento de fluido refrigerante através de tubo capilares 
adiabáticos e não-adiabáticos foi também desenvolvido. Tal  modelo per-
mitiu o cálculo do diâmetro interno do tubo capilar que fornece uma res-
trição equivalente à oferecida pelo par válvula - tubo capilar. O ponto de 
mínimo consumo de energia foi encontrado através de um mapeamento de 
todas as possíveis condições de operação. O consumo de energia foi medi-
do utilizando-se a metodologia de regime permanente proposta por Her-
mes et. al (2009). Finalmente, propôs-se um método de ensaio para deter-
minação do ponto ótimo de operação de um refrigerador doméstico a 




Uma bancada experimental capaz de variar a carga de refrigerante e 
a restrição do dispositivo de expansão de um refrigerador doméstico foi 
projetada e construída. O aparato foi empregado para mapear o consumo 
de energia em todas as possíveis condições de operação. Tal mapeamento 
resultou em 95 pontos experimentais. Os dados experimentais foram então 
utilizados no desenvolvimento de uma correlação empírica para estimar o 
consumo de energia em função da restrição e da carga de refrigerante. O 
ponto de mínimo consumo de energia foi encontrado através de um pro-
cesso de minimização simples. Além disso, identificou-se a melhor meto-
dologia de ensaio para determinar o ponto ótimo de operação a partir de 
uma base mínima de dados. 
O trabalho experimental adicionou dados significativos à literatura 
pois explorou os efeitos combinados da carga de refrigerante e da restrição 
do dispositivo de expansão em refrigeradores domésticos, de onde saem as 
seguintes observações principais: 
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 Constatou-se que quando o sistema está subalimentado, o consumo 
de energia é prejudicado pela alta fração de funcionamento do 
compressor, necessária para compensar a baixa capacidade de refri-
geração. Quando o sistema está sobrealimentado, a massa de líquido 
no condensador aumenta assim como também as pressões de con-
densação e evaporação, o que aumenta o trabalho de compressão, 
reduz a capacidade de refrigeração e conseqüentemente degrada o 
coeficiente de desempenho; 
 Verificou-se a existência de uma ampla região de operação onde o 
consumo de energia é mínimo, região esta que engloba diversas 
combinações de tubo capilar e carga de refrigerante. Verificou-se 
também que uma combinação inadequada de carga de refrigerante e 
restrição pode aumentar o consumo de energia em até 30%; 
 Em geral, déficit de carga ou um capilar muito restritivo provoca 
um aumento no superaquecimento. Excesso de carga ou tubo capi-
lar pouco restritivo tendem a inundar o evaporador e a aumentar a 
temperatura de evaporação. Em ambos os casos a capacidade de re-
frigeração é penalizada e, por conseqüência, o consumo de energia; 
 A substituição do tubo capilar original por um tubo de maior diâ-
metro interno possibilitou a realização de ensaios com aberturas 
grandes o suficiente para abranger toda região de mínimo consumo 
de energia. Björk e Palm (2006) se limitaram a cortar um pequeno 
segmento do tubo capilar, o que não foi suficiente para mapear toda 
a região de mínimo consumo de energia; 
 Apesar das diferenças significativas entre o refrigerador empregado 
nesse trabalho e aquele utilizado por Björk e Palm (2006), nota-se 
claramente uma forte semelhança nos mapas de consumo de ener-
gia, o que indica a possibilidade da existência de um comportamen-
to padrão para a maioria dos refrigeradores domésticos; 
 A metodologia empregada para cômputo do consumo de energia 
mostrou-se confiável e eficiente, permitindo o levantamento dos 
dados experimentais de forma mais rápida que a tradicional (ISO 
15502, 2007); 
 O refrigerador analisado utiliza 47g de isobutano, um tubo capilar 
de 0,70mm e possui um consumo de energia de 50,9kWh/mês. O 
ponto ótimo encontrado sugere um tubo capilar de 0,70mm, uma 
carga de refrigerante de 51,2g e um consumo de energia de 
50,7kWh/mês. Conclui-se, portanto, que o refrigerador sob análise 
trabalha em condições muito próximas do ponto ótimo de opera-
ção; 
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 As imagens capturadas com a câmera de alta velocidade confirmam 
a hipótese da presença de vapor na região de saída do condensador, 





O modelo desenvolvido simula o escoamento de fluidos refrigeran-
tes através de tubos capilares adiabáticos e não-adiabáticos. O modelo 
baseia-se nas equações de conservação da massa, quantidade de movimen-
to e energia, aplicadas a um volume de controle unidimensional distribuído 
ao longo do domínio (Mezavila e Melo, 1996 ; Hermes et al., 2000). As 
equações foram resolvidas numericamente ao longo do escoamento em-
pregando-se um processo iterativo de cálculo para estimar a vazão mássica 
de refrigerante. O modelo baseou-se no modelo numérico desenvolvido 
por Hermes et al. (2008b), exceto pelo critério de convergência e por pe-
quenas variações no procedimento iterativo.  
O modelo numérico foi validado contra dados experimentais obti-
dos com HC-600a e HFC-134a em tubos capilares não-adiabáticos (Melo 
et al., 2002 ; Zangari, 1998) quando se mostrou capaz de prever 86% dos 
dados experimentais dentro de uma faixa de erro de ±10%. A seguir, são 
listadas as principais observações referentes ao modelo desenvolvido. 
 
 Na literatura, a coordenada espacial ݖ é largamente empregada co-
mo domínio de integração. Porém, a exemplo de Hermes et al. 
(2008b), este trabalho adotou a pressão como variável independen-
te; 
 Em geral, o critério adotado para identificar a condição de blocagem 
do escoamento é o de Fanno, ݀ݏ/݄݀ → 0 ou o de Fauske (1962), 
݀݌/݀ݖ → െ∞. Porém, neste trabalho, optou-se pelo uso da velocida-
de sônica como critério de blocagem; 
 Para efeitos de simplificação, o escoamento na região adiabática do 
tubo capilar foi considerado isentálpico. A troca de calor no troca-
dor de calor interno foi calculada pelo método da efetividade, para 
evitar um procedimento iterativo e nem sempre convergente adici-
onal; 
 Duas variações do modelo numérico foram ainda desenvolvidas. A 
primeira para estimar o diâmetro interno do tubo capilar a partir da 
vazão mássica. A segunda para estimar o comprimento do tubo ca-
pilar quando o diâmetro interno e vazão mássica são conhecidos. 
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A presença de vapor na entrada do tubo capilar exigiu o desenvol-
vimento de uma correlação empírica para estimar a fração mássica de va-
por de refrigerante na saída do condensador em todos os ensaios. A corre-
lação previu a fração mássica em função do sub-resfriamento e da vazão 
mássica. Tal correlação não pôde ser validada, devido à complexidade das 
medições necessárias que não faziam parte do escopo desse trabalho. 
A partir da estimativa da fração mássica de vapor na entrada do tu-
bo capilar, tornou-se possível calcular o diâmetro interno de um tubo capi-
lar equivalente à restrição imposta pelo par tubo capilar + válvula micro-
métrica. O diâmetro equivalente foi calculado para todas as condições de 
teste. Em posições de válvula menos restritivas, os resultados foram muito 
satisfatórios, uma vez que o diâmetro interno calculado foi praticamente o 
mesmo, independentemente da carga empregada. Em posições de válvula 
mais restritivas, como esperado, as discrepâncias foram mais significativas. 
Apesar disso, o teste de referência realizado com o refrigerador com capilar 
original de 0,70mm equivale ao ensaio com a válvula na posição 5, cujo 
diâmetro equivalente é de 0,69mm. Além disso, o uso conjunto da vazão 
de nitrogênio através do par válvula - tubo capilar e da correlação de Kipp 
e Schmidt (1961) gerou diâmetros internos equivalentes com erros inferio-
res a ±3% quando comparado com os valores estimados pelo modelo 
numérico. 
 
Método de busca 
 
O mapeamento do consumo de energia em todas as condições de 
operação consideradas gerou 95 ensaios experimentais. Da mesma forma,  
Björk e Palm (2006)  realizaram mais de 600 experimentos com diferentes 
combinações de carga de refrigerante, restrição do dispositivo de expansão 
e temperatura ambiente.  
Outra correlação empírica foi desenvolvida a partir dos dados expe-
rimentais para estimar o consumo de energia em função da restrição do 
dispositivo de expansão e da carga de fluido refrigerante. As principais 
observações quanto ao método de busca são apresentadas a seguir. 
 
 A correlação proposta é um polinômio de segundo grau com coefi-
ciente de determinação igual a 0,94; 
 Com base na correlação empírica desenvolvida, utilizou-se um mé-
todo de minimização denominado Método da Métrica Variável para 
identificar o ponto de mínimo consumo de energia. O método é 
simples, robusto e eficaz, prevendo corretamente o ponto ótimo de 
operação, tanto do refrigerador do presente trabalho como daquele 
usado por Björk e Palm (2006); 
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 Foram utilizados 90 pontos experimentais extraídos do mapa de 
contorno de Björk e Palm (2006) para derivar os parâmetros da cor-
relação proposta. A minimização da função gerou um consumo de 
energia de 0,62kWh/24h, uma carga de fluido refrigerante de 31,2g 
e uma vazão de nitrogênio de 1,91 lN2/min, correspondendo exa-
tamente ao ponto de mínimo consumo de energia; 
 Diversos métodos de ensaio foram analisados para minimizar o 
número de experimentos necessários para a metodologia apresenta-
da nesse trabalho; 
 Os resultados sugerem que 14 ensaios experimentais são suficientes 
para se obter o ponto de mínimo consumo de energia de um refri-
gerador. Tais ensaios devem ser realizados com no mínimo três car-
gas distintas de fluido refrigerante. 
 
Sugestões para trabalhos futuros 
 
O presente trabalho representa uma contribuição à área em questão, 
tendo-se em vista a escassez de dados disponíveis na literatura. Visando a 
continuidade do estudo, sugere-se as seguintes atividades adicionais: 
 
 Realizar experimentos com diferentes refrigeradores, com o intuito 
de avaliar a aplicabilidade da correlação e do método de ensaio pro-
postos; 
 Estudar outras maneiras para variar a restrição do dispositivo de ex-
pansão, evitando uma modificação muito intrusiva no produto ori-
ginal;  
 Realizar um trabalho focado no estudo do desequilíbrio termodi-
nâmico que ocorre na saída do condensador de refrigeradores do-
mésticos, desenvolvendo uma metodologia para estimar a fração 
mássica de vapor em função das condições de operação; 
 Incorporar a estimativa da fração mássica de vapor na entrada do 
tubo capilar no modelo experimental para cálculo do diâmetro do 
tubo capilar equivalente; 
 Automatizar integralmente o processo de carga e de variação da res-
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APÊNDICE I - Substituição do tubo capilar 
 
 
O tubo capilar original (0,70mm) do refrigerador foi substituído por 
um tubo de mesmo comprimento e maior diâmetro interno (0,83mm) para 
permitir o aumento ou diminuição da restrição do dispositivo de expansão 
em relação à configuração original.  
O refrigerador com o tubo capilar original apresentou uma vazão 
mássica de 1,28kg/h em regime permanente. O refrigerador, com o tubo 
capilar modificado, apresentou uma vazão mássica de 1,36kg/h nas mes-
mas condições de teste. Melo et al. (2002), no entanto, sugerem que um 
incremento de 20% no diâmetro do tubo capilar acarreta num aumento de 
aproximadamente 50% na vazão mássica, contrariando as observações 
experimentais. 
A substituição do tubo capilar é um processo complexo, e por essa 
razão, solicitou-se que essa operação fosse realizada pela Mabe Eletrodo-
mésticos, fabricante do refrigerador. No entanto, o primeiro refrigerador 
enviado ao POLO estava com o tubo capilar entupido e o segundo com o 
mesmo capilar original. Ao receber a terceira amostra, e tendo em vista as 
pequenas diferenças de vazão mássica, resolveu-se medir o diâmetro inter-
no do tubo capilar para ter certeza que a modificação fora efetuada. 
Para tanto, mediu-se a vazão de nitrogênio através do capilar modi-
ficado diretamente no produto e usando um procedimento similar ao des-
crito no Apêndice V. 
 A Figura I.1 ilustra o arranjo empregado. 
 
 
Figura I.1 - Arranjo para a medição do diâmetro interno do capilar 
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A pressão de nitrogênio na entrada do tubo capilar foi mantida fixa 
através de uma válvula reguladora de pressão e a vazão mássica foi medida 
através de um medidor do tipo Coriolis. A linha de sucção e o evaporador 
não foram modificados, o que significa que qualquer diferença de vazão 
mássica deve-se ao diâmetro do tubo capilar. 
A vazão de nitrogênio através de um tubo capilar pode ser estimada 
através da correlação proposta por Kipp e Schimidt (1961).  
 
ሶܸேమ ൌ 2,50ܮି଴,ହܦଶ,ହඥ݌௘௡௧ଶ െ 1 (I.1)
 
A Equação (I.1) relaciona a vazão volumétrica de nitrogênio com o 
diâmetro interno ܦ ሾ݉݉ሿ, comprimento do tubo ܮ	ሾ݉ሿ e pressão de entrada 
݌௘௡௧	ሾܽݐ݉ሿ. 
Os refrigeradores original e modificado foram submetidos a ensaios 
com pressões entre 5 e 8 bar. A Figura I.2 mostra a vazão volumétrica 
medida em cada refrigerador em função da pressão de nitrogênio na entra-
da do tubo capilar. Além disso, os pontos quadrados do gráfico represen-
tam a vazão volumétrica calculada pela correlação de Kipp e Schmidt 
(1961), para a pressão de entrada de 6,5 bar. 
 
 
Figura I.2 - Vazão de nitrogênio em função da pressão de entrada 
 
Conforme pode ser observado, a vazão de nitrogênio do refrigera-
dor com o tubo capilar modificado é substancialmente maior que a vazão 
medida no refrigerador original, o que comprova que o capilar foi efetiva-
mente alterado. A pequena diferença de vazão não deve-se então ao diâme-
tro do capilar, mas sim à alteração do padrão do escoamento na entrada do 
capilar, como comprovado posteriormente. 




















APÊNDICE II - Calibração do medidor de vazão mássica 
 
 
A vazão mássica de fluido refrigerante é uma variável fundamental 
na análise de sistemas de refrigeração. Tal grandeza foi medida através de 
um medidor de vazão mássica do tipo Coriolis, devidamente calibrado. 
O procedimento de calibração é relativamente simples. Foram utili-
zados um béquer, uma balança, uma válvula micrométrica e um cronôme-
tro. O medidor em questão foi instalado num circuito aberto, onde a vazão 
mássica fornecida pela bomba era controlada pela abertura da válvula mi-
crométrica. Durante o ensaio, marcava-se o tempo e pesava-se a massa de 
água coletada no béquer. A vazão mássica era então calculada pela seguinte 
relação: 
 
ሶ݉ ௪ ൌ ݉௪ݐ  (II.1) 
 
A Tabela II.1 mostra os resultados obtidos através do procedimento 
descrito anteriormente, juntamente com o sinal de tensão enviado pelo 
transdutor. 
 
Tabela II.1 - Dados da calibração 
 
 
Tensão Tempo Massa Vazão
[V] [h] [kg] [kg/h]
1,0822 0,25000 0 0
1,2006 0,33474 0,17346 0,51819
1,3296 0,37613 0,42021 1,1172
1,4460 0,26562 0,44093 1,6600
1,5746 0,14489 0,32792 2,2633
1,6922 0,12453 0,35045 2,8141
1,8200 0,16929 0,57812 3,4150
1,9287 0,11367 0,4459 3,9227
2,0743 0,09382 0,43262 4,6112
2,1738 0,07977 0,40449 5,0709
2,3031 0,08416 0,47834 5,6838
2,4197 0,13268 0,82626 6,2274
2,5552 0,07801 0,53579 6,8686
2,7951 0,05773 0,46198 8,0027
3,0254 0,07662 0,69472 9,0668
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O sinal de tensão foi então correlacionado com a vazão mássica 
através da expressão a seguir: 
 
ሶ݉ ൌ 4,683 ∙ ܸݐ െ 5,103 (II.2)
 
A Figura II.1 mostra que a equação obtida correlaciona adequada-
mente os dados experimentais. 
 
 
Figura II.1 - Equação (II.2) vs. dados experimentais 
 
Estimativa da incerteza do processo de calibração 
 
A incerteza inerente ao processo de calibração do medidor de vazão 
mássica foi estimada de acordo com a seguinte expressão: 
 
ݑ௖௔௟ ൌ ටݑ௣ௗଶ ൅ ݑ௔௝ଶ (II.3)
 
onde ݑ௣ௗ é a incerteza padrão das observações realizadas durante a calibra-
ção, calculada através do desvio padrão máximo durante o processo e ݑ௔௝ é 
a incerteza inerente ao ajuste da curva de calibração, calculada de acordo 
com a seguinte equação: 
 
ݑ௔௝ ൌ ඨ
∑൫ ሶ݉ ௣ௗ െ ሶ݉ ௔௝൯ଶ
݊ െ ሺ1 ൅ ܩܲሻ  
(II.4)
 
onde ሶ݉ ௣ௗ representa a vazão medida e ሶ݉ ௔௝ a respectiva vazão estimada. ݊ é 
o número de pontos de calibração e ܩܲ é o grau do polinômio empregado.  
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De acordo com esse processo, obteve-se um valor de ݑ௔௝ de 
0,012݇݃/݄. O desvio padrão máximo foi de 0,01݇݃/݄, gerando um valor de 
ݑ௖௔௟ de 0,016݇݃/݄, o que representa aproximadamente 1% da medição 





APÊNDICE III - Calibração da célula de carga 
 
 
O dispositivo de carga é capaz de inserir ou retirar fluido refrigeran-
te do sistema de refrigeração. A massa de fluido transferida é obtida com 
base nas indicações da célula de carga antes e após o processo de transfe-
rência.  
A célula de carga foi calibrada com o auxílio de uma balança de pre-
cisão e de massas distintas. Para cada massa utilizada, registrava-se o sinal 
de tensão enviado pelo transdutor durante 30s e obtinha-se uma média. A 
Tabela III.1 mostra as massas utilizadas com os seus respectivos sinais de 
tensão, os quais foram correlacionados de acordo com a Equação (III.1).  
 
Tabela III.1 - Dados da calibração 
 
 
݉ ൌ 53580,5 ∙ ܸݐ െ 97,6026 (III.1) 
 
onde ݉ é a massa suportada pela célula de carga [݃] e ܸݐ é a tensão enviada 
ao sistema de aquisição [ܸ݉]. 
A Figura III.1 mostra que os dados experimentais são adequada-
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Figura III.1 - Equação (III.1) vs. dados experimentais 
 
Estimativa da incerteza do processo de calibração 
 
A incerteza inerente ao processo de calibração da célula de carga  
foi estimada de acordo com o procedimento descrito no Apêndice II. Des-
sa forma, estimou-se que a incerteza inerente ao ajuste da curva de calibra-
ção (ݑ௔௝) era de	0,12݃, com um desvio padrão máximo de 0,28݃. Com base 
nesses valores, estimou-se que a incerteza do processo de calibração (ݑ௖௔௟) 

























APÊNDICE IV - Determinação da condutância global 
 
 
Para determinar o consumo de energia do refrigerador através da 
análise em regime permanente, deve-se primeiramente calcular a carga 
térmica do refrigerador. Tal grandeza é composta por quatro parcelas: (i) 
transmissão de calor pelas paredes; (ii) transmissão de calor pelas gaxetas 
das portas; (iii) dissipação de calor por componentes internos (i.e. ventila-
dor) e (iv) infiltração de ar.  
O calor gerado pelos componentes internos pode ser facilmente 
medido através de um transdutor de potência. Porém, as outras três parce-
las são de determinação mais complicada devido à não uniformidade na 
geometria das gaxetas e das paredes do refrigerador (Hermes, 2006). Desta 
forma, optou-se por caracterizá-las através das condutâncias globais (UA) 
específicas para cada compartimento. Para tanto, as taxas de transferências 
de calor no congelador e no gabinete são expressas, respectivamente, da 
seguinte forma: 
 
ሶܳ ௖௚ ൌ ܷܣ௖௚ሺ ௔ܶ െ ௖ܶ௚ሻ (IV.1) 
 
ሶܳ ௚ ൌ ܷܣ௚ሺ ௔ܶ െ ௚ܶሻ (IV.2) 
 
Na condição de regime permanente, a carga térmica do refrigerador 
é dada então pela seguinte equação: 
 
ሶܳ ௧ ൌ ܷܣ௖௚൫ ௔ܶ െ ௖ܶ௚൯ ൅ ܷܣ௚൫ ௔ܶ െ ௚ܶ൯ ൅ ሶܹ ௩௘௡௧ (IV.3) 
 
As condutâncias globais são determinadas através de testes de fluxo 
de calor reverso, onde os compartimentos são mantidos em temperaturas 
superiores à temperatura ambiente, através da ação de resistências elétricas. 
A potência dissipada pelas resistências é controlada por controladores PID 
e medida através de transdutores de potência. O refrigerador é posicionado 
dentro de uma câmara de testes com temperatura ambiente controlada. Os 
testes são realizados com o refrigerador desligado e com o damper na posi-
ção totalmente aberta. 
As condutâncias térmicas do congelador e do gabinete são obtidas 
através da aplicação da equação da conservação da energia para sistemas 
em regime permanente. Para tanto, utiliza-se o volume de controle indica-
do na Figura IV.1.  
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Figura IV.1 -Volume de controle para determinação das condutâncias térmicas  
 
A equação da conservação da energia fornece então: 
 
െܷܣ௖௚൫ ௖ܶ௚ െ ௔ܶ൯ െ ܷܣ௚൫ ௚ܶ െ ௔ܶ൯ ൅ ሶܹ ௩௘௡௧ ൅ ሶܹ௖௚ ൅ ሶܹ௚ ൌ 0 (IV.4)
 
As condutâncias globais poderiam ser determinadas com apenas 
dois testes, já que trata-se de um sistema com duas equações e duas incóg-
nitas. No entanto, optou-se pela realização de quatro testes para melhorar 
o processo de ajuste. Em cada teste variou-se a temperatura de cada com-
partimento, como indicado na Tabela IV.1. 
Os parâmetros ܷܣ௖௚ e ܷܣ௚ foram obtidos através do método dos 
mínimos quadrados, dando origem, respectivamente, aos seguintes valores: 
0,64ܹ/ܭ e 1,30ܹ/ܭ. 
 
Tabela IV.1 - Dados experimentais dos testes de fluxo reverso 
Teste 1 Teste 2 Teste 3 Teste 4
Temperatura ambiente °C 24,9 24,9 24,9 24,9
Temperatura do gabinete °C 31,3 35,0 39,4 43,6
Temperatura do freezer °C 39,1 47,7 52,8 55,2
Potência do ventilador W 6,3 6,3 6,2 6,2
Resistência do congelador W 11,0 20,0 22,3 19,9
Resistência do gabinete W 0,0 1,4 8,2 17,5
 
 
APÊNDICE V - Bancada para medição de vazão de nitrogênio 
 
A norma ASHRAE 28 (1996) estabelece um método para determi-
nar a vazão volumétrica de nitrogênio através de tubos capilares. O aparato 
experimental empregado nesse trabalho foi construído por Melo et al. 
(1998), e está detalhado na Figura V.1. 
O experimento consiste em submeter o tubo capilar de interesse a 
uma pressão de nitrogênio conhecida, enquanto a outra extremidade é 
conectada a um recipiente onde existe um determinado volume de água. O 
nitrogênio pressiona a coluna d’água, diminuindo o volume contido no 
recipiente. Mede-se o tempo necessário para que coluna d’água atinja uma 
determinada altura, e assim determina-se a vazão de nitrogênio. 
 
 
Figura V.1 - Esquema da bancada para medição da vazão de nitrogênio 
 
ERN2 - Engate rápido para o nitrogênio; 
FA - Filtro de ar; 
VRP - Válvula reguladora de pressão; 
EEC - Engate para a entrada do tubo capilar; 
ESC - Engate para a saída do tubo capilar; 
VE1 - Válvula esfera do circuito de nitrogênio; 
VE2 - Válvula esfera do circuito de vácuo; 
VE3 - Válvula esfera do circuito de água; 
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F1 - Filtro de água; 
F2 - Separador de óleo; 
F3 - Filtro de óleo. 
 
Para medir a vazão é necessário que o recipiente cilíndrico esteja 
primeiramente cheio d’água. Para tanto, evacua-se a canalização entre a 
saída do tubo capilar e o recipiente, o que provoca a elevação da coluna 
d’água.  
Como a operação de vácuo é realizada por um compressor, é neces-
sária a utilização de filtros e separadores. Quando a coluna d’água atinge a 
altura desejada, fecha-se a válvula do vácuo (VE2) e desliga-se o compres-
sor.  
Em seguida o circuito é pressurizado com o auxílio de uma válvula 
reguladora de pressão (VRP), enquanto a válvula esfera (VE1) é mantida 
fechada. 
A válvula esfera (VE1) é então aberta, permitindo a passagem de ni-
trogênio através do tubo capilar. Logo que a válvula esfera é aberta, volta-
se a ajustar a pressão de nitrogênio através de um ajuste fino da válvula 
reguladora de pressão (VRP).  
A seguir, apresenta-se uma rotina padrão para a realização de testes, 
mostrando os cuidados a serem tomados antes, durante e após a execução 
dos testes. 
 
1) Conectar o capilar aos engates apropriados (EEC e ESC); 
2) Abrir a válvula de entrada d’água (VE3); 
3) Efetuar vácuo na linha de saída do capilar até o interior do reci-
piente, com o objetivo de aumentar a coluna d’água; 
4) Fechar VE2 e desligar o compressor; 
5) Aguardar até que a base do recipiente transborde e fechar VE3; 
6) Liberar nitrogênio com a válvula reguladora de pressão (VRP) fe-
chada; 
7) Ajustar VRP para a pressão desejada; 
8) Preparar sistema de aquisição de dados para gravação dos dados; 
9) Abrir a válvula de entrada de nitrogênio (VE1) para iniciar o tes-
te; 
10) Ajustar a pressão de entrada do capilar através da VRP, caso es-
ta não esteja no valor desejado; 
11) Após a altura da coluna atingir um valor inferior a 50mm, fechar 
VE1 e finalizar a aquisição de dados; 
12) Processar os dados obtidos. 
 
A Figura V.2 mostra uma foto do aparato de medição em questão. 
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Figura V.2 - Bancada para medição da vazão de nitrogênio 
 
Correção proposta pela norma ASHRAE 28 
 
A vazão determinada pelo procedimento descrito anteriormente é a 
vazão volumétrica de nitrogênio saturado com vapor d’água, na pressão e 
temperatura existentes no interior do reservatório. A norma ASHRAE 28 
(1996) prevê a aplicação de 3 fatores de correção sobre o valor medido, 
sendo estes: (i) fator de correção para eliminação do efeito do vapor d'água 
contido no nitrogênio (ܨଵ); (ii) fator de correção da pressão na saída do 
tubo (ܨଶ) e (iii) fator de correção da temperatura (como a temperatura do 
nitrogênio foi mantida em 21°C  3°C, não houve necessidade de se incluir 
este terceiro fator de correção). Portanto, a vazão de nitrogênio corrigida é 
dada pela seguinte expressão: 
 
ሶܸேమ,௖௢௥ ൌ ܨଵ ∙ ܨଶ ∙ ሶܸேమ,௦௘௠	௖௢௥ (V.1) 
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onde ܨଵ é dado pela relação entre a pressão do recipiente e a pressão de 
saturação do vapor d'água: 
 
ܨଵ ൌ ௥ܲ௘௖ െ ௦ܲ௔௧,௩,௪௥ܲ௘௖  (V.2)
 
Ainda de acordo com a norma ASHRAE 28, a pressão de saturação 
do vapor d'água em função da temperatura do recipiente ሾܭሿ pode ser 
calculada através da seguinte expressão: 
 
ln൫ ௦ܲ௔௧,௩,௪൯ ൌ ܿଵ௥ܶ௘௖ ൅ ܿଶ ൅ ܿଷ ௥ܶ௘௖ ൅ ܿସ ௥ܶ௘௖
ଶ ൅ ܿହ ௥ܶ௘௖ଷ ൅ ܿ଺lnሺ ௥ܶ௘௖ሻ (V.3)
 
onde as constantes da correlação são indicadas na Tabela V.1. 
 
Tabela V.1 - Constantes da correlação da pressão de saturação do vapor d'água 
 
 
O segundo fator de correção é empregado para corrigir a vazão pelo 
fato da pressão na saída do tubo capilar diferir da pressão atmosférica 




ݎ௥௘௖ଶ െ 1  
(V.4)
onde: 
ݎ௔௧௠ ൌ ௘ܲ௡௧௔ܲ௧௠ (V.5)
 
ݎ௥௘௖ ൌ ௘ܲ௡௧௥ܲ௘௖  (V.6)
 
Comparação com a equação de Kipp e Schmidt (1961) 
 
A bancada foi usada para a realização de 28 ensaios experimentais 
com tubos capilares de diferentes geometrias (diâmetro interno de 
0,64mm, 0,83mm e 1,07mm, e comprimento de 1m, 2m e 3m) e com dife-
rentes pressões de entrada (4,5bar a 11,0bar). As vazões de nitrogênio 
obtidas foram comparadas com as previsões da correlação proposta por 
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ሶܸேమ ൌ ܿଵܮି௖మܦ௖యඥ݌௘௡௧ଶ െ 1 (V.7) 
 
onde: ܿଵ ൌ 2,5, ܿଶ ൌ 0,5 e ܿଷ ൌ 2,5. ሶܸேమሾ݈/݉݅݊ሿ é a vazão de nitrogênio, ܮ ሾ݉ሿ 
é o comprimento, ܦ ሾ݉݉ሿ é o diâmetro interno do tubo capilar e	݌௘௡௧ ሾܽݐ݉ሿ 
é a pressão de entrada de nitrogênio. 
Os resultados são apresentados na Tabela V.2, onde se verifica que 
apenas 65% dos resultados experimentais foram previstos pela correlação 
com erros inferiores a ±10,0%. 
 




Novos parâmetros da correlação 
 
Tendo-se em vista a relativa divergência entre os resultados experi-
mentais e as estimativas da correlação original de Kipp e Schmidt (1961), 
Teste D L Pent (abs) VN²,exp VN²,correl Diferença
# [mm] [m] [bar] [l/min] [l/min] [%]
1 1,0 4,49 3,11 3,54 13,7
2 1,0 7,89 5,92 6,33 7,0
3 1,0 11,00 8,55 8,86 3,6
4 2,0 4,46 2,12 2,49 17,4
5 2,0 7,89 4,10 4,47 9,3
6 2,0 11,04 5,95 6,28 5,6
7 3,0 4,47 1,68 2,03 20,9
8 3,0 7,89 3,25 3,65 12,4
9 3,0 11,03 4,52 5,13 13,4
10 1,0 6,07 8,29 9,27 11,8
11 1,0 7,89 11,18 12,11 8,4
12 1,0 11,04 16,30 17,03 4,5
13 1,0 4,47 5,60 6,74 20,3
14 2,0 4,50 4,09 4,80 17,3
15 2,0 7,85 7,84 8,52 8,7
16 2,0 10,96 11,34 11,95 5,4
17 3,0 4,47 3,39 3,89 14,8
18 3,0 7,91 6,53 7,01 7,4
19 3,0 11,00 9,51 9,80 3,0
20 1,0 4,48 11,73 12,74 8,6
21 1,0 7,87 22,27 22,81 2,5
22 1,0 10,94 29,90 31,84 6,5
23 2,0 4,53 8,37 9,13 9,1
24 2,0 7,94 16,01 16,27 1,7
25 2,0 11,01 23,03 22,66 -1,6
26 3,0 4,49 6,62 7,38 11,5
27 3,0 7,91 12,71 13,24 4,2




132 Bancada para medição de vazão de nitrogênio 
 
resolveu-se reajustar os parâmetros da correlação. Para tanto, empregou-se 
o Método de Superfície de Resposta (RSM), que pode ser entendido como 
uma combinação de regressão de dados experimentais com métodos de 
otimização. Tal método é largamente empregado em situações onde uma 
variável dependente é função de um grande número de variáveis indepen-
dentes. O ajuste dos parâmetros foi um processo simples, uma vez que o 
formato da função não foi alterado. Os novos parâmetros são: ܿଵ ൌ 2,362, 
ܿଶ ൌ 0,496 e ܿଷ ൌ 2,657. A Tabela V.3 mostra uma comparação entre os 
resultados experimentais com os previstos pela equação modificada, onde 
se verifica que 97% das previsões se mantêm dentro da faixa de ±10,0%. 
 
Tabela V.3 - Resultados experimentais vs. estimativa da correlação de Kipp e 
Schmidt modificada 
 
Teste D L Pent (abs) VN²,exp VN²,correl,cor Diferença
# [mm] [m] [bar] [l/min] [l/min] [%]
1 1,0 4,49 3,11 3,12 0,2
2 1,0 7,89 5,92 5,57 -5,8
3 1,0 11,00 8,55 7,80 -8,7
4 2,0 4,46 2,12 2,20 3,7
5 2,0 7,89 4,10 3,95 -3,5
6 2,0 11,04 5,95 5,55 -6,7
7 3,0 4,47 1,68 1,80 7,0
8 3,0 7,89 3,25 3,23 -0,5
9 3,0 11,03 4,52 4,54 0,4
10 1,0 6,07 8,29 8,50 2,6
11 1,0 7,89 11,18 11,11 -0,6
12 1,0 11,04 16,30 15,62 -4,1
13 1,0 4,47 5,60 6,19 10,4
14 2,0 4,50 4,09 4,42 8,0
15 2,0 7,85 7,84 7,84 0,0
16 2,0 10,96 11,34 11,00 -3,0
17 3,0 4,47 3,39 3,59 5,8
18 3,0 7,91 6,53 6,46 -1,0
19 3,0 11,00 9,51 9,03 -5,1
20 1,0 4,48 11,73 12,17 3,7
21 1,0 7,87 22,27 21,79 -2,2
22 1,0 10,94 29,90 30,41 1,7
23 2,0 4,53 8,37 8,74 4,5
24 2,0 7,94 16,01 15,59 -2,6
25 2,0 11,01 23,03 21,70 -5,8
26 3,0 4,49 6,62 7,08 6,9
27 3,0 7,91 12,71 12,70 -0,1





APÊNDICE VI - Perda de carga na linha de sucção 
 
 
De um modo geral, a queda de pressão nos componentes do siste-
ma é desprezada, embora possa afetar significativamente o desempenho do 
ciclo. Através de vários ensaios experimentais, verificou-se que a pressão 
indicada pelo transdutor de pressão instalado na sucção do compressor era 
sensivelmente menor do que a pressão de saturação correspondente à 
temperatura do refrigerante na entrada do evaporador. 
A título de exemplo, mediu-se uma temperatura de -26,8°C na en-
trada do evaporador, o que corresponde a uma pressão de 0,54bar, en-
quanto o sinal do transdutor de pressão indicava 0,36bar, ou seja, nessa 
condição ocorria uma perda de carga de 0,18bar. 
A pressão de evaporação dos sistemas domésticos de refrigeração 
que operam com isobutano geralmente varia entre 0,30 e 0,60bar. Já no 
caso do refrigerante HFC-134a, também utilizado em refrigeração domés-
tica, esse valor varia entre 0,90 e 1,20bar. A Figura VI.1 mostra a variação 
do volume específico com a pressão para o isobutano e para o HFC-134a, 
nas respectivas faixas de trabalho. 
 
 
Figura VI.1 - Volume específico do fluido em função da pressão 
 
É importante observar que no caso do refrigerante HC-600a, o vo-
lume específico do fluido varia consideravelmente com a pressão, diferen-
temente do que acontece para o HFC-134a. Portanto, no caso do isobuta-
no, uma perda de carga de 0,18bar é significante e afeta diretamente a va-
zão mássica bombeada pelo compressor. No caso em questão, o volume 
específico do vapor saturado é de 0,63m³/kg na pressão de 0,54bar e de 
























134 Perda de carga na linha de sucção 
 
0,92m³/kg na pressão de 0,36bar. Tal variação de volume específico pro-





Através de ensaios experimentais identificou-se a presença de uma 
perda de carga considerável ao longo da linha de sucção de refrigeradores 
que operam com isobutano. Para comprovar as observações experimentais, 
resolveu-se também calcular a perda de carga através de um modelo mate-
mático relativamente simples. Para tanto, foram adotadas as seguintes 
simplificações: 
 
 Escoamento em regime permanente e plenamente desenvolvido; 
 Tubo horizontal, reto, com seção transversal e rugosidade da su-
perfície interna constantes; 
 Fluido Newtoniano; 
 Escoamento sem dissipação viscosa; 
 Tubo totalmente isolado do ambiente externo; 
 Refrigerante puro (sem óleo); 
 Escoamento de vapor superaquecido na linha de sucção; 
A perda de carga para escoamentos turbulentos completamente de-







onde ∆ܲ é a perda de carga [ܲܽ], ݂ é o fator de atrito de Darcy, ∆ܮ é o 
comprimento do tubo [݉] e ݒ é o volume específico [݉³/݇݃]. 
A linha de sucção foi subdivida em 100 volumes de controle unidi-
mensionais, como ilustrado na Figura VI.2.  
 
 
Figura VI.2 - Volume de controle ao longo da linha de sucção 
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Como o comprimento total da linha é 2,51m, o incremento de 
comprimento é constante e igual a ∆ܮ ൌ 2,51/100݉. De acordo com os 
dados experimentais, a temperatura de entrada e saída da linha de sucção é 
respectivamente de -23°C e 39°C. Admitiu-se que tal variação obedece um 
perfil linear. A pressão de entrada é de 0,54bar e a vazão mássica de refri-
gerante é constante e igual a 1,28kg/h. A Equação (VI.1) foi então aplicada 
progressivamente em cada volume de controle, como forma de calcular a 
perda de carga. 
O fator de atrito, que é função do número de Reynolds, do diâme-
tro e da rugosidade média do tubo, foi calculado através da correlação 
proposta por Churchill (1977): 
 
݂ ൌ 8 ቈ൬ 8ܴ݁൰
ଵଶ

















onde ݁ representa a rugosidade da parede interna do tubo [݉]. A rugosida-
de para tubos trefilados foi considerada como 1,5ݔ10ି଺݉, conforme Fox et 
al. (2006). 
O perfil de pressão estimado pelo modelo é mostrado na Figura 
VI.3. Pode-se verificar que a pressão no final da linha de sucção é de 
0,37bar, o que corresponde a uma perda de carga de 0,17bar e portanto 
corrobora as medições experimentais. 
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Figura VI.3 - Pressão e temperatura do fluido superaquecido ao longo da linha 
de sucção 
 































APÊNDICE VII - Incertezas de medição 
 
 
As incertezas experimentais de todas as grandezas utilizadas no pre-
sente trabalho foram estimadas de acordo com as recomendações do 
"Guia para Expressão da Incerteza de Medição" INMETRO (2003) e com 
base no trabalho de Waltrich (2008). As equações empregadas para o cálcu-
lo da média (ݓഥ) e do desvio padrão (ܦܲ) são essenciais para se obter a 








ܦܲ ൌ ඨ∑ሺݓ௜ െ ݓഥሻ
ଶ
݊ െ 1  (VII.2) 
 
ܫ ൌ ݇௦௧ටݑ௣ௗଶ ൅ ݑ௦௠ଶ (VII.3) 
 
onde ݊ é o número de pontos medidos, ݅ representa um determinado pon-
to medido, ݇௦௧ é o coeficiente de Student (assumiu-se igual a 2,32, obten-
do-se 95% de probabilidade), ݑ௣ௗ é a incerteza padrão das observações e  
ݑ௦௠ é a incerteza inerente ao sistema de medição (i.e. incertezas de calibra-
ção ou fornecidas pelo fabricante). 
A incerteza padrão das observações (ݑ௣ௗ) foi dividida em dois tipos: 
 
a) Variáveis medidas diretamente: obtidas da medição direta por 
um instrumento de medição. Tais variáveis podem ainda ser divididas em 
dois grupos (Silva, 2008): (i) invariável no tempo e (ii) variável no tempo. 
Todas as variáveis do presente trabalho fazem parte do primeiro grupo, 
uma vez que todas as medições são realizadas em regime permanente. 
Desta forma, a incerteza padrão para tal grupo é obtida por: 
 
ݑ௣ௗ ൌ ܦܲ√݊ (VII.4) 
 
b) Variáveis medidas indiretamente: variáveis que necessitam de 
mais de uma medição experimental para serem determinadas, como por 
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exemplo, a incerteza padrão da medição da temperatura do compartimento 
do gabinete, que é uma média aritmética da medição de cinco termopares, 
a capacidade de refrigeração e o consumo de energia. Portanto, o cálculo 
deste tipo de incerteza é realizado através da lei da propagação das incerte-
zas, dada pela expressão a seguir. 
 





Quando as grandezas independentes da expressão anterior são cor-
relacionadas, a incerteza padrão passa a ser calculada pela seguinte equação: 
 
ݑ௣ௗሺݕሻ ൌ ඩ෍൭߲ݕ߲ݔ௜ ݑሺݔ௜ሻ൱
ଶே
௜ୀଵ









onde ݎ൫ݔ௜, ݔ௝൯ é o coeficiente de correlação das grandezas associadas ݔ௜	e ݔ௝. 
 As incertezas expandidas foram calculadas para todos os 95 ensaios 
experimentais. A Tabela VII.1 mostra a máxima incerteza expandida das 
principais variáveis do problema. 
 
Tabela VII.1 - Incerteza expandida máxima  para algumas variáveis 
 
 
A seguir são apresentadas as incertezas expandidas para os ensaios 
experimentais com diferentes cargas de fluido refrigerante e posições de 




Capacidade de refrigeração 3,4 W 3,7%
Fração de funcionamento 0,05 6,5%
Consumo de energia 4,6 kWh/mês 7,5%
Coeficiente de desempenho 0,05 5,3%
Incerteza máxima
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Figura VII.1 - Incerteza expandida da fração de funcionamento e da capacida-
de de refrigeração vs. carga de refrigerante 
 
 
Figura VII.2 - Incerteza expandida do consumo de energia e do coeficiente de 
desempenho vs. carga de refrigerante 
 
As Figuras VII.3 e VII.4 mostram esquemas de cálculo das princi-
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Figura VII.4 - Cálculo das incertezas de medição das principais variáveis do 
presente trabalho 
 
 
